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Capitolul 1 


NOȚIUNI INTRODUCTIVE 


1.1. BAZELE- REZISTENȚEI MATERIALELOR 


Do upa la realizarea manualului este următoarea: 
Dă Be Va Drobotă:— capitolele: 1, 2, 3, 4 ṣi 5 i 
LE: ing. M. Atanasiu — capitolul 6 ° ° à > 

. ing. N. Stere — capitolele: 7, 8, 9, 10, 11, 12, 13 si 14 


1.1.1. Obiectul rezistenței materialelor 


Orice construcţie. sau mașină trebuie să răspundă, după realizare, unor 
condiţii tehnice şi economice. 

"Una dintre condiţiile tehnice importante este condiția de rezistență, care 
cere ca mașina sau construcţia respectivă să lucreze în condiţii sigure sub 
acţiunea sarcinilor la care este supusă pe toată durata exploatării ei. 

O altă condiţie tehnică, nu mai puţin importantă, legată strins de cea de 
rezistenţă, este condiția de rigiditate. Această condiţie cere ca elementele care 
intră în alcătuirea unei mașini sau construcţii să nu-și schimbe în timpul 
funcţionării sub sarcinile de lucru nici forma și nici dimensiunile. 

În unele cazuri, deşi sint îndeplinite atît condiţia de-rezistenţă cit şi cea 
de rigiditate, la anumite valori ale sarcinilor considerate critice, unele organe 
de maşini sau elemente de construcţii își pot pierde echilibrul stabil și se pot 
distruge. Acestea trebuie să satisfacă şi condiția de stabilitate care cere ca valo- 
rile sarcinilor ce le sint aplicate să fie mai mici decît cele critice. 

Condiţiile tehnice pot fi îndeplinite pe diverse căi. Cea mai ușoară este aceea 
a folosirii unor secţiuni transversale masive şi de dimensiuni mari. Această 
cale face ca mașina sau construcţia respectivă să fie grea, iar realizarea ei să 
fie scumpă, neeconomică. A 

Între condiţiile de bază ale unei realizări tehnice sînt şi condițiile economice, 
după care orice piesă proiectată trebuie să fie realizată cu un consum cit mai 
mic de material şi manoperă, respectind condiţiile de rezistenţă, rigiditate și 
stabilitate impuse. 

” Pentru a răspunde acestor cerinţe este necesară folosirea unor relații de 
calcul stabilite științific, care să servească la dimensionarea, verificarea sau 
determinarea sarcinii pe care o poate suporta o piesă, precum şi pentru deter- 
minarea deformaţiilor acesteia sub sarcini. 
De asemenea, este necesară alegerea potrivită a materialului piesei, ţinind 
„seama de condiţiile. de lucru ale acesteia, astfel încît materialele să fie cît mai 
bine folosite. 
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NOȚIUNI INTRODUCTIVE DE REZISTENȚĂ A MATERIALELOR poe ` 


În figura 1.1, a este reprezentat un 
corp asupra căruia acționează o serie r 
de sarcini. Dacă se secționează acest; Fig. 1.1. Corp supus acțiunii unor sarcini. 
corp cu un plan imaginar P, pentru 
menţinerea în echilibru a uneia sau alteia din părți este necesar ca pe fiecare 
element de suprafață al secțiunii să existe nişte forțe interioare elementare. 
Însumind aceste forțe pe toată suprafața și considerindu-se reduse conven- 
țional în centrul de greutate G al acesteia, se obține o forță rezultantă R şi 
un cuplu C (fig. 1.1, .b). 

Conform principiului acţiunii şi reacţiunii, rozultantele R şi Č sînt egale 
și de sens contrar pe cele două feţe ale secţiunii. ` 


TT Forțe exterioare și interioare 
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Solicitări simple şi compuse. Eforturile R și C se descompun în compo: 
nente situate în planul secţiunii și perpendicular pe el. Se obţin astfel compo- 
nentele N și T pentru rezultanta A și M, respectiv M, pentru cuplul C. 

Fiecare din aceste componente are o anumită denumire şi, luată separat, 
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În practică se intilnesc multe piese solicitate la întindere sau compre- 
siune. Între acestea se menţionează cablurile, lanţurile, conductoarele pentru 
transportul energiei electrice etc. 

Solicitarea de forfecare se întilnește la nituri, şuruburi, la îmbinările sudate, 
la tăierea tablelor etc. 

Solicitarea de încovoicre se întilneşte în toate cazurile în care există grinzi 
încărcate cu sarcini transversale, cum ar fi, de exemplu, osia unui vagon, arcul 
in foi, tablierele unui pod cte. (fig. 1.2, a, c). 
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4.2.3. Deformaţii 


Corpurile, sub acţiunea sarcinilor, se deformează, luînd o anumită formă. 
Practic, interesează în mod deosebit legătura care există între forma pe care 0 
are corpul înainte şi după acţionarea sarcinilor. Aceasta depinde de modul 
în care se deformează fiecare element de volum al corpului. 

Presupunind un asemenea element de forma unui paralelipiped tridrept- 
unghi și analizind posibilităţile lui de deformare, se disting două asemenea 
posibilităţi. Una dintre acestea presupune modificarea dimensiunilor laturilor. 
păstrindu-se forma de paralelipiped tridreptunghi. (fig. 1.4, a). Se poate insă 
ca dimensiunile laturilor paralelipipedului să rămînă neschimbate şi fețele 
acestuia să lunece, paralelipipedul devenind oblic (fig. 1.4, b). Într-un caz mai 
general, deformația paralelipipedului elementar se poate produce în ambele 
moduri. 

Alungirea. Dacă un corp este supus la întindere de o forță P aplicată 
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de lungime denumită şi lungire specifică sau alungire, care se notează cu € 
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e fiind adimensional. 

În practică, deoarece această mărime are valori foarte mici, se foloseşte 
mărimea «e |%l|= 100 è: 

Contracţia transversală. La majoritatea materialelor, o dată cu lungirea 
acestora, are loc o micşorare a secţiunii transversale (fig. 1.5). i 

Astfel, de exemplu, dacă secţiunea barei este dreptunghiulară de dimen- 
siuni iniţiale bọ şi ho care, după încărcare, devin b, şi h variaţia acestora este 
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Fig. 1.4. Posibilităţile de deformare a Fig. 1.5. Deformarea unui corp prin 
unui corp: întindere. 


a — cu modificarea dimensiunilor inițiale ale la- 
turilor; b — cu modificarea unghiurilor iniţiale. d 
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1.2.4. Relaţia dintre. tensiuni şi deformații. 
Curba caracteristică. Legea lui Hooke 


Datorită acţiunii unor forţe exterioare, un corp se deformează și în inte- 
riorul lui iau naștere tensiuni. 
`. Pentru unul şi acelaşi material, între tensiunile și deformaţiile produse, 
există o legătură, la o anumită tensiune corespunzind o anumită valoare a de- 
formaţiei. ; 

Această legătură se determină experimental pentru încercarea de întindere, 
conform STAS 200-75, cu ajutorul unei maşini de încercat, prezentată schema- 
tic în figura 1.7. În acest scop,se execută o epruvetă E din materialul de încer- 
cat, de o anumită formă şi dimensiuni stabilite prin standarde, ale cărei capete 
se introduc între bacurile / ale unei maşini. Punindu-se în funcţiune mașina, 
epruveta este întinsă cu o sarcină a cărei valoare creşte lent datorită presiunii 
exercitate asupra pistonului P din cilindrul C. În timpul încercării, se citesc o 
serie de valori succesive ale sarcinii la manometrul M gradat corespunzător 
pentru măsurarea sarcinilor şi se măsoară creşterile corespunzătoare lungimii 
iniţiale marcate pe epruvetă înainte de începerea încercării. 

Dacă se reprezintă grafic, intr-un sistem de axe perpendiculare, variaţia 
tensiunii ce ia naștere în epruvetă funcţie de alungire, se obţine o curbă 
denumită curba caracteristică a materialului respectiv. ) N 

În cazul încercării unei epruvete executate din oţel moale cu un conţinut 
mic de carbon, curba caracteristică: are forma din figura 1.8. 

Domeniul de proporţionalitate. Modulul de elasticitate. Prima parte a curbei 
caracteristice pînă în punctul a este o linie dreaptă, tensiunile fiind proporțio- 
nale cu deformaţiile, ceea ce se exprimă prin relaţia 


E fiind un factor de proporţionalitate, care se numeşte modul de elasticitate 
longitudinal, exprimat în: Pa. 
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Fig. 1.8. Curba caracteristică 


Fig. 1.7, Schema unei mașini 
a oţelului moale, 
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Gituirea la rupere se notează cu Z şi este dată de relaţia: 


S$, fiind aria secţiunii la rupere, iar So aria secţiunii iniţiale. 

Această valoare oglindește proprietăţile unui material de a se deforma sub 
sarcină. 

Curba caracteristică - convenţională şi reală. Trebuie precizat că, pentru 
curba caracteristică construită, în ordonată s-au figurat tensiunile normale 
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Această reprezentare poarta numele de curbă caracteristică convenţională, 
deoarece atît tensiunile normale cît și alungirile se referă la dimensiunile iniţiale 
ale epruvetei. 

Dacă se ridică curba caracteristică, raportindu-se sarcina și lungirea cores- 
punzătoare la dimensiunile efective ale epruvetei sub sarcină, se obţine curba 
caracteristică reală a materialului, reprezentată pe figura 1.8 cu linie intre- 
ruptă. 

Alura acestei curbe explică faptul că, în realitate, tensiunile normale cresc 
mereu pină la ruperea epruvetei. 

Practic, pe porţiunea care interesează, pînă la limita de curgere, cele două 
curbe caracteristice se suprapun şi, deoarece în calcule este mai ușor să se 
lucreze cu dimensiunile iniţiale, se foloseşte în mod obișnuit curba caracteris- 
tică convenţională. 

Factorii care determină sau influențează caracteristicile mecanice ale unui 
material. Natura materialului. Valorile caracteristicilor mecanice și forma 
curbei caracteristice diferă de la un material la altul. 

În figura 1.9, a;b sint reprezentate curbele caracteristice ale citorva mate- 
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Fig. 1.9. Formă curbei caracteristice pentru citeva materiale: 


a — metale; 1 — alamă moale; 2 — oţel cu conţinut redus de carbon; 3 — bronz dur; 4 — oțel laminat 
la rece; 5 — oţel cu conținut 'mediu de carbon; 6 aiee călit cu conţinut mediu de carbon; b — fibre 
textile. 
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de incărcare şi de d 


ă în Pa, ale cărui 


peratură mult diferite de condiţiile nor- 

0 e la motoarele cu 
ecipiente conţinind gaze lichide). i Alle reale SE 
mperatura. n Mă 
nstatat că durata de acţionare a sarcinilor 
zuri substanțial valoarea unor caracteristici 


Viteza de aplicare a sarcinilor 


materialelor. D pe oa A) i 


x : i eosebit asupr. Švi 
aca sarcina acționează rapid, ma pra comportării 


Honeaz ] aterialele devin, în general, 
ini pa APAR şi alungirea la rupere A, scade, În 
g „11 este reprezentată curba caracteristică 

a oţelului cînd sarcina variază rapid. . 


| A i Viteza de apli inilor j 
ea j plicare a sarcinilor joacă 
deosebit la geta 


A temperaturi ridicate, fenomenul 
prezentat mai înainte fiind vizibil chiar şi la 
valori mici ale acestei viteze. i 
z Mai sint şi i i i 
ATP A) t şi alți factori care influențează 


idik moale la aaron, sotia in caracteristicile elastice şi mecanice al 
static (1) şi la variaţia rapidă rial cum ar fi: 
a acestora (2). de fabricaţie, 


m e unui mate- 
compoziția chimică, tehnologia 
tratamentul termic aplicat ş.a. 


Materialul 


1.2.5. Rezistenţe admisibile. Coeficienţi de siguranță 


Pentru câ o piesă să nu se rupă sau să nu capete deformaţii permanente 
care ar face inutilizabilă maşina sau construcţia din care face parte, este nece- 
sar ca tensiunile care iau naştere în ea să aibă o valoare mai mică decit re- 


“zistenţa admisibilă: 


Rezistenţa admisibilă, care se notează,de obicei, cu Sa, reprezintă valoarea 
maximă pe care-trebuie să o aibă tensiunile într-o piesă. Valoarea acesteia 
este mai mică decit valoarea limită ce produce starea periculoasă care 
scoate maşina sau construcţia din uz. 

Valoarea care arată de cîte ori este mai mică rezistența admisibilă decit 
cea limită se numeşte coeficient de siguranţă şi se determină din relaţia 


taie tin 


Valoarea Grm cu care se compară rezistența admisibilă poate fi, după 
caz, rezistenţa la rupere c,(R,) sau limita de curgere Ge(R.o;2) a unui material. 

Pentru calculele de rezistență, valorile rezistențelor admisibile sau ale 
coeficienţilor 'de siguranţă se stabilesc ţinindu-se seamă de o serie de factori, 
printre care: natura materialului, felul solicitării piesei, exactitatea stabilirii 
sarcinilor la care piesa urmează să fie supusă, modul de acţionare a sarcinilor 
în timp, durata de lucru a piesei, temperatura de lucru a acesteia etc. 

În tabelul 1.2 se,dau valorile rezistenţelor admisibile la întindere și com- 
presiune pentru citeva materiale. | 

Pentru alte tipuri de solicitări, rezistența admisibilă se determină, în gene- 
ral, în raport cu limita de curgere la întindere a materialului. 


TABELUL 1.2 


Rezistenţe admisibile pentru diverse materiale 


Compresiune 


2880 | 120—150 


-| Fontă cenuşie 
„Oțel OL 37 PEA 
Oțel OL 50 i h 150—1 
Otel carbon pentru construcții de mașini 60—250 
Oțel aliat pentru construcții de mașini 100—400 şi peste 
Cupru 30—120 
Alamă 70—140 
Bronz 60—120 
Aluminiu 30— 30 
Duraluminiu 80—1 


Lemn de brad (în lungul fibrelor) : 
Lemn de brad (perpendicular pe fibre) 
‘Lemn de fag (în lungul fibrelor) 

Lemn de fag (perpendicular pe fibre) 
Cărămidă 

Beton 


pînă la 0,2 9:0—40 
0,1—0,7 1—9 


, E) 
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Capitolul 2 


INTINDEREA ȘI COMPRESIUNEA 


2.1. FORŢĂ AXIALĂ. DIAGRAME DE FORŢE AXIALE 


Întinderea sau compresiunea unei bare drepte are loc atunci cînd forţele 
care acţionează asupra ei au punctele de aplicaţie pe axa barei (axa centrelor 
de greutate ale secţiunilor transversale) și direcţia acestei axe. 

În figura 2.1, a este reprezentată o bară dreaptă de secţiune constantă 
asupra căreia acționează sarcini egale cu P și de sens contrar, aplicate în cen- 
trele de greutate ale secţiunilor de la capete şi orientate după axa barci. 
à € dirijate către exterior ca în figură, se zice că bara 
este solicitată la întindere, iar dacă sînt dirijate către interior, bara este soli- 
citată la compresiune. ; veni 

Pentru a se afla valoarea tensiunilor, este necesar mai înainte să se de- 
termine valoarea forțelor interioare. Pentru aceasta, se secționează bara so- 
licitată, printr-un plan oarecare m — n, perpendicular pe axă, împărțindu-se 
astfel bara în două părți (fig. 2.1, b). Se îndepărtează una din părți şi se înlo- 
cuieşte efectul ei asupra părţii rămase cu o forță interioară, care să-i menţină 
echilibrul. Această forţă interioară, care este rezultanta tuturor tensiunilor 
ce acționează pe secţiune, situată tot în axa barei, se numește forță azială 
ȘI se notează cu W. Ea este de' sens contrar cu sarcina P care acţionează în 
capătul barei. Se poate scrie deci | 


N ep, 


Valoarea cea mai mare a tensiunii are loc acolo unde forţă axială are va- 
loarea cea mai mare. 
În cazul în care o asemenea bară este încărcată cu sarcini axiale si între 
cele două capete ale sale, forta axială nu mai are aceeași valoare pe toată lun- 
P Lp gimea barei, ci valori diferite pe diferite in- 
tervale. Valoarea forței axiale într-o secţiune 
oarecare se determină, de asemenea, prin me- 
toda secţiunilor. 


din figura 2.2 încărcată axial cu sarcinile 
P, = 70 kN și P, =— 50 kN, situate la dis- 
n tantă de 1 m una de alta. Se cere să.se 


P 


a 
Fig. 2.1. Bară solicitată la 
întindere 


a — supusă sarcinilor P; b — supusă 
sarcinii P şi efortului N. 


Fig. 2.2. Grindă solicitată de 
mai multe sarcini axiale. 
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Astfel, de exemplu, se consideră grinda l 


: Sau : : o ya aia 
calculeze eforturile pe secțiune și să se reprezinte grafic variația acestora 


Jungul grinzii. 


mai i i i chilibru a 
Se calculează mai intii reacţiunea ecuaţia de e 


H,,scriind 


forțelor pe orizontală (axa Ox). Se obține 


ZX-=0; Iu = AP P= 0: 


Rezultă 
H, = P; — Pa = 70 — 50 = 20 kN. 


Se scrie, apoi, forța axială pe diverse intervale de pe grindă aplicîndu-se 


da secțiunilor. - Ș AA. 
E, de exemplu, dacă se secționează bara Ani penpe, pA aitat 
i i ă ă partea grinzii situate la dreapta acestei 
forţelor Hı şi Pı și se îndepărtează partea grinzi 1 
taia gabi menţinerea echilibrului părţii din stinga, forța interioară 
esie i i 


N = H, = —20 kN. E 
Procedindu-se la fel și pentru intervalul 2—3, se obţine forța axială pe 


acest interval egală cu 
` Na = —H + Pus —20 +70 = 50 kN: 


Se observă că forja uxiaiá inir-o secțiune oarecare este egală frant je 
jiilor pe axa barei d tuturor forțelor situate de o parte a bre A isa ia 
celor din partea opusă, cu convenția de semne ju ai pen adet fa iF i a 
ația de echilibru). Convenţional, forța azială se eta eră poz 00 
porțiunea de bară pe care acționează şi negatwă ci o. comp $ RAEM 

Luîndu-se o axă de referință paralelă cu axa barei şi ropireten ei 
la o anumită scară deasupra axei valorile pozitive şi dedesu N sii peg i îi 
se obţine diagrama (N) din figura 2.2. Reprezentarea astie ţ > 


numeşte diagramă de forte axiale. 


2.2. TENSIUNI NORMALE LA ÎNTINDERE 
SAU COMPRESIUNE 


i ă indu-se sau 
Sub acţiunea acestor forțe axiale, p se pa all zi e a ami 
i : ă rală a barei se trasează, i 

tcurtindu-se. Dacă pe suprafața latera! A reni pi A 
ini iuni transversale situate la o ] 

rea sarcinilor, conturul a două secțiu NS s ap 

ă ă şi i ică sarcinile, după cum s-a ară 15, 

tanţă una de cealaltă și apoi se aplică s „A 1 AA 

se tata că distanţa dintre cele două aban s-a Ae oa e i 

ămă ip : amnă tă lungirile tut 

au rămas în același plan. Aceasta înse i or f Bit 

contur sînt egale între ele. Admiţindu-se acest anii ca ENE page e 

tea nevăzută a secţiunilor, se poate considera si n er ee că 

dere sau compresiune, este valabilă ipoteza lui Bernoulli, dup ape pa 

plană și normală înainte de deformare rămîne plană și pa a rca 

formare. Rezultă asfel că tensiunile care, contorm legii lui ip ala 

porționale cu alungirile, sint distribuite uniform pe secțiune. zi cab al 

țiunile în care se aplică sarcinile, tensiunile nu, qk per a u X aa en 
la o distanță mică de acestea, repartiția lor devine uni p i 


15 


“Tensiunile au direcția perpendiculară pe secțiune, sint deci tensiuni normale 
Și se notează cu o, pentru întindere şi cu c, pentru compresiune. Deoareze 
aceste tensiuni sint distribuite uniform pe secțiune, valoarea lor.se obține 


„din relația 
(2.4). 


Condiţia de rezistenţă a barei cere ca această valoare să fie mai mică decit 
rezistenţa admisibilă Sa- 
Cu relaţia (2.1) se poate calcula aria secţiunii transversale: A, dacă 


se cunoaște forța de întindere și se alege valoarea rezistenţei admisibile. În 
acest caz, relația folosește la dimensionare și se scrie sub forma 


(2.2) 


~ TA n oi ap a, exterioare care acționează asupra; barei 
și d ia, relația ) poate folosi la verifi iuni 

i | . a verificare | 
ce iau naștere pe secţiune ȘI se scrie sub forma area 


` 


(2.3) 


G í MD TE 
Cind se cunosc dimensiunile secțiunii transversale și materialul din care 


este executată piesa, cu ajuto iei 5 i 
pă i TF) Jutorul relaţiei (2.1) se poate calcula sarcina pe care 


n acest caz,relația se scrie sub forma 


Neap > Gat ep > Neg. (2.4) 


EXEMPLU DE CALCUL 


1. Se cere să se dimensi ră i ă 
ao ei o eNe am nsioneze o bară de oțel de secțiune pătrată, solicitată la întindere 


Pentru această bară se ale 
„Pei ge un oţel OL 37, STAS 5001- ărui rezi ă admisibilă 
se ia din tabelul 1,2 pentru solicitarea la întindere, Ceni =, da a MaD Mei e 


Rezolvare: 


Aria secțiunii transversale este dată de relația 
nA h 56 000 


Oat 140 + 105 


EN P 4 
Notind cu a latura pătratului secţiunii, se obţine 


Anec > 


=n 40 tm? 


a = 2*10-2m = 20 mm. 


2. Se cere să se verifice un tirant d 

e oţel pentru care se : 
— forța de întindere P = 60 kN; 5 PARR AN 
— aria secțiunii transversale Aef = 6 * 10-4 ma; 
— rezistența admisibilă oqp = 140 MPa, ; 
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Rezolvare: 


Pentru acest caz, Ney = P; aplicind relaţia (2.3), se obţine 
Ne = 00:009.. 000 = 100 MPa < Sat. 
Aep 6°10 


3. Se cere să se determine sarcina capabilă la o bară de oțel de secțiune circulară, avind 


diametrul de 50 mm, dacă og = 120 MPa. 


Rezolvare: 


Sarcina capabilă se obţine din relaţia (2.4): 
. 2 
Neap = oat Aef = 120*10° Re = 235 560 N = 235,56 KN. 


2.3. SECŢIUNE BRUTĂ, NETĂ ȘI PERICULOASĂ 


Există piese a căror secţiune nu este constantă pe toată lungimea. În fi- 
gura 2.3 este reprezentată o platbandă de secţiune dreptunghiulară, de lä- 
time b şi grosime s solicitată la întindere cu o forţă P, în care s-au practicat :. 
în secţiunea m—n, o gaură de diametru d, iar în secţiunea p—r, două găuri de 


același diametru d. ; 
Se numeşte secțiune brută secțiunea neslăbită a acestei platbande, deter-- 


minată de relația 
A= bs., 
Secţiunile din dreptul-găurilor, respectiv m—n şi p—r, se numesc secţiuni 
nete şi se determină din relaţiile 
A, = (b — ds şi, respectiv, As, = (b — 2d)s. 


Cea mai mică dintre aceste secțiuni, respectiv As,, se numește secțiune 


periculoasă. 
În calculele de rezistenţă se ia în consideraţie secțiunea periculoasă a piesei. 


EXEMPLU DE CALCUL 


Se cere să se calculeze lăţimea piesei din figura 2,3 dacă grosimea ei este s = 10 mm, 
i kN j 


diametrul găurilor-d = 15 mm şi sarcina P = 14 : 
Platbanda fiind din oțel, se ia pentru rezistența admisibilă valoarea oa = 140 MPa. 


, . . n 
Fig. 2.3. Piesă cu o secțiune brută, două o P 
secţiuni nete (m—n, p—r) şi o secţiune pe- OIIIII IN NZZ LLL LLE 
4 j ; 


riculoasă (p—r). 
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4 — Rezistența materialelor şi organe de maşini, cl. X—XI 


Rezolvare: 


Piesa se dimensi 


; on i ; 
dimensionare: ează în secţiunea periculoasă cu ajutorul relaţiei de 
Apa P 140000 ; 
= ENGA 
dat ago ig 10 m. 
Dar 
As, = (b — 2d)s = i 
2 s=(b—2. . — zi 
Deci mi 15 + 10-9)10-2 = (b — 3. 10-2)10-2, 


10-2 n . —_ 
(b — 3 + 10-2) = 10-23, de unde rezultă b — 13 * 10-2 m` 


2.4. DEFORMAŢII ȘI DEPLASĂRI LA BARELE DREPTE: 
SOLICITATE LA ÎNTINDERE 


aca n p < 
c 
D tensiunile nor male ce se rodu într 0 bară dr ea tă de secţiune con 


stantă A şi de lungi ici 
gime Z solicitatăla înti 
. Ci . D ă i j 
tate, între tensiuni și deformații există zi le PĂR Ira Al Alei 


o = Ee. 


Înlocuindu-se în această relaţie i al şi 2l i 
3 . maaa E 
. a i 
se obține 
A z gA ' 
A is 


(2.5) 


Din această 
A ă relație se observă că E 
ţională cu 1 D 7 servă că lungim x A 
i ungim eur Bf, gimea totală a bar 
&mea acesteia şi invers proporţională cu puietul ap IP 
A, care 


poartă numele de mod A ȘI É 
la compresiune. ul de rigiditate la întinder e, respectiv modul de rigiditate 


Condiția de rigidi a 
A giditate a bar a 
mici d A Arel cere ca val i Siis 
A ecit lungimea, respectiv alungirea eee pi A i e Pr 
a: Honti relație ca și relația (2.1) a pe (Ala, sa). 

erilicare sau determinare a f ECBA oare 


— pentru dimensionare: 


laţie de di i 
; I e mensionar 
orței capabile, după cum urmează: pa 


(2.6) 


(2.7) 


— pentru determinarea forţei capabile: 


(2.8) 


Din cele de mai sus rezultă că pentru rezolvarea unei probleme de rezis- 
tență există cite două relaţii pentru dimensionare, verificare și determinarea 
forței capabile. De obicei, cînd se impune unei piese să răspundă și condiţiei 
de rezistenţă și celei de rigiditate, se folosesc: relaţiile (2.1) și (2.5), alegin- 
du-se soluţia cea mai favorabilă.. 


EXEMPLE DE CALCUL 


1. Se cere să se dimensioneze o bară din lemn de secţiune pătrată cu latura a, lungă 
de 2 m, solicitată la întindere cu o forță de 25 kN, în următoarele condiţii: 
— rezistența admisibilă este oa = 10 MPa; 


— lungirea maximă să nu depășească Ala = 1,5 mm. 
Modulul de elasticitate al lemnului este E = 10 4 MPa. 


Rezolvare: 


Din relaţia de dimensionare (2.2) se obţine 


Rezultă a = 5° 102 m = 50 mm. 
Din relaţia de dimensionare (2.6) se obţine 


_ Nal ___25000-2 998-404 mè: 
EAla 101. 14,5 +107 


Rezultă a = 10? y 33,5 = 5,76 * 10-7 ~ 60 mm. 
Dimensionarea răspunde ambelor condiții, dacă latura secțiunii grinzii.se ia cea rezul- 


tată din condiția de rigiditate, 

2. O grindă din lemn avind lungimea de 6 fh și secțiunea transversală un dreptunghi 
cu laturile b = 100 mm şi k = 150 mm este solicitată la întindere. ` : 
Să se determine forţa axială maximă pe care o poate suporta dacă rezistenţa admisibilă 
la compresiune a lemnului este ca: = 10 MPa şi să se ealculeze lungirea grinzii sub această 
sarcină, alungirea şi alungirea în procente. 

Se dă modulul de elasticitate longitudinal al lemnului E = 10: MPa. 


Rezolvare: 


Neap = Aef Sat = 0,40 * 0,15 *10* 10% = 150 000 N. 


Kor k i rE 000 + 6__ _ 0,006 m., 
EA 1010+0,15*:0,10 ip 
„Al 0,006 _ao-a, 
l 6 


ef] = 100e = 101 = 0,4. 
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pi 


3. O bară din oțel cu rezistenţa de rupere R,, = 420 MPa şi modulul de elasticitate longi 
dinal E = 2.. 105 MPa, avînd diametrul de 10 mm este supusă la întindere. 


Să se calculeze forța axială necesară pentru a produce o alungite e = 0,015%, coeti, 


cientul de siguranţă și forţa necesară pentru ruperea barei. 


Rezolvare: 


Din egalitatea e -— => se deduce 


. 2 
N ea aS a iso, 20401. a 500, 
00 4 
Coeficientul de siguranță este 
a, e POE Mo ia 
Sef E; 0,015 31,5 


ET i Mi ceace 
E AET 


iar forța necesară pentru ruperea barei, 


E ie 2 i 
N, = RmAef = 820 ra = 33 000 N. 


Relațiile (2.1) şi (2.5), precum și cele ce decurg din ele sint valabile și pentru 
barele comprimate. În cazul barelor lungi supuse la compresiune este nece- 
sară și o verificare suplimentară la stabilitate (flambaj). 


2.5. TENSIUNI PRODUSE DE VARIAŢIA DE TEMPERATURĂ 


La exemplele întilnite pină acum, tensiunile de întindere sau compre- 
siune s-au determinat scriind condiţiile de echilibru ale solidului rigid. În 
practică însă există o serie de elemente de construcţii și organe de maşini, 
a căror dimensionare sau verificare nu se poate face folosindu-se numai aceste 
condiţii; ele fac parte din categoria problemelor static nedeterminate. 

Ecuațiile necesare rezolvării unei asemenea probleme se completează ape- 
lindu-se la condiția de deformaţie a sistemului considerat. 

O problemă static nedeterminată se rezolvă astfel: 

— se stabilesc eforturile care urmează să fie determinate; 

— se scriu ecuaţiile de echilibru ale solidului rigid; 

— se scriu ecuaţiile suplimentare care, împreună cu condiţiile de echili- 
bru, trebuie să permită determinarea tuturor eforturilor necunoscute. 

În cele ce urmează se tratează modul de rezolvare a unei asemenea pro- 
bleme. 

Un exemplu îl constituie şinele sudate de cale ferată, în care, datorită 
variaţiei de temperatură faţă de temperatura la care s-a realizat sudura și 


datorită faptului că alungirea sau scurtarea este împiedicată, pot lua naştere 
tensiuni destul de mari. 
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(fig. 2.4) o bară de lungime Z, la tempera- 
tura ti, încastrată la ambele capete, avind 


elasticitate longitudinal Æ și coeficientul 


Problema se rezolvă considerindu-se 


aria secţiunii transversale A, modulul de 


de dilatare liniară a. i x. i ; Z 

Se cere să se calculeze tensiunile în Fig. 2.4. Bară încastrată la ambele 
condiţiile în care temperatura barei crește capete ENE cip pret e teme 
de la tı la tz . e An Hi bip i 

În aceste condiţii, bara încearcă să se lungească, căutind să împingă cele 
ouă reazeme 7 şi 2, care se vor opune cu 0 forță N, comprimind bara. Această 


“forţă nu se poate determina din condiţiile de echilibru static, singura condiţie 


de echilibru ce se poate scrie conducînd la concluzia că reacțiunile din reaze- 
mele 7 și 2 sint egale şi de sens contrar. Sistemul este static, nedeterminat. 

Condiţia de rigiditate însă precizează să lungimea barei rămine aceeași 
şi după încălzirea ei. Aceasta presupune ci lungirea barei produsă prin dilă- 
tare Ala, în cazul în care ar îi fost liberă la un capăt, este egală cu scurtarea 
Al, produsă de compresiunea barei datorită forţei V. Din această condiţie 
rezultă relaţia dintre aceste deplasări, şi anume 


Ala = Ale. 
NI 
EA 


Cele două deplasări se scriu: Alg = ol(ta — tı), respectiv Al, = 


Egalînd cele două deplasări, se obţine 


NI 
— = alla — tı). 
X L allah) 


Deoarece A = Gji 
A 


Se vede din această relație că tensiunea într-o asemenea bară nu depinde 
de dimensiunile barei (lungimea, aria secţiunii), ci numai de natura materia- 
lului acesteia (E, a«) și de diferența de temperatură. 


EXEMPLU DE CALCUL 


Se cere să se calculeze valoarea tensiunii care ia in pi meta cs de cale ferată supusă 

i iații de temperatură de 50°C față de temperatura de montaj, ai 
E Se pe Sodai de elasticitate al materialului șinei E = 2,1 -105 MPa, Goe nt 
de dilatare liniară « = 12 * 10-6 și rezistenţa admisibilă a materialului şinei oa, = 200 MPa. 


Rezolvare: 


Aplicindu-se relaţia (2.9), se obţine 


oo = Ealta — t) = 2,1 * 1011+ 12 » 10-8 + 50 = 126 MPa < 200 MPa. 
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În practică, se intilnesc bare supuse la variaţii de temperatură la care fie 
uria secţiunii transversale nu este constantă în lungul barei, fie bara este reali. 
zată din materiale diferite, sau reazemele pot permite ca lungimea: barei să 
aibă o oarecare variaţie, sau aceste situaţii pot să aibă loc simultan. 

Tensiunile în aceste cazuri: se calculează în principiu la fel ca în cazul 
studiat mai înainte, prezentind totuşi unele particularităti. Astfel, de exemplu, 
deplasarea se calculează adunindu-se deplasările părţilor de secţiune varia- 
bilă sau din materiale diferite calculate separat. Dacă bara are posibilitatea 
să-şi modifice lungimea, se scrie că suma deplasărilor datorate variaţiei de 
temperatură și sarcinilor este egală cu jocul existent. 


EXEMPLE DE CALCUL 


1. O bară este executată din două porţiuni din materiale diferite 
lungime Z și aceeaşi secțiune A, modulele de elasticitate E, și E, şi coefi 
liniară a, și «s. Bara este încastrată la un capăt, ia 
un rost Aly (fig. 2.5). Să se calculeze tensiunile din ci 
ratura acestora creşte cu At. Se dau: 


E, = 2,1 +105 MPa; 


„„Care au aceeași 
cienţii de dilatare 
r între capătul liber și reazem rămîne 
ele două materiale atunci cînd tempe- 


E, =1+40° MPa; 


æ, = 12 - 108; as = 17 ° 10-8; 
Al, = 0,03 cm; 0e ms y 
At = 50; Sa, = 70 MPa. 


Ga, = 140 MPa; 


Rezolvare: 


Datorită variației de temperatură, bara se lungește cu : 
Al = cal AŤ + aal At = IAt(a, + 03). 
Scurtarea barei datorită reacțiunilor din reazeme este 


A= _NI NI = WI A FI t 
EA EA  AlETE, 
Diferența dintre aceste deplasări este Al. 


Deci 


Nif 1 4 A 
lAt + a) — AL. 
(aa 2) le + a, == Al 


În această relaţie, A = 9e şi deci 


1 1 
IAt(a, + — ol F 
(CA aa) O. | ; + a Ay Alo 


Rezultă 


o, = Atla + aa) — Alo _ 0,5 ° 5012 +17) + 140-8 — 0,03- 10-2 
c = == 
1 1 1 1 
A ES Pe za 5 A APE RER 
[se i A ; E 10 F T. a] 


= 57,5 MPa < 70 MPa 
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; i i ă porțiuni 
Fig. 2.5. Bară din două materiale diferite Pigi m gi ra po parți a 
icaatrală la un capăt, cu un rost la ca- de diametre, Ei vile 
pătul liber. 


ită di iuni iuni, lungimi și materiale 
2 in fi 2.6 alcătuită din două porțiuni de secțiuni, 1 materio 
Ent ih a a lalea de dilatare liniară ai materialelor poe 7 deja 
e la care este supisă bara, să se celculeze tensiunile care iau naș 
e 


două porţiuni ale acesteia. Se dau: 


"E, = 2,14 *105 MPa; Eg = 0,7 405 MER; 
Fi = 2.10 ma; Ap = 4'10- m?; 
A =.0,5 m; la = 0,6 sală 
a, = 12.*10-6; xa = 24 e 100, 
At = 30°C; 


Rezolvare: 


Lingirea barei datorită variației de temperatură este 
Ala = lx, At + laag At = At(iaa + laag). 


4 s . 4 E di- 
Scurtarea barei prin compresiune produsă de forța W, ce ia naștere datorită împiedi 
cării dilatării, este 


l 
NL Ne yN | l + aa ]: 
A pă T pds EA," BAs 


Din egalarea acestor deplasări se obţine 


l A 
Milhet lata) = N [ta Æ =A 


TA BA 
Rezultă 
y Aleea + haoa) 
p yh 
Bå B 
Tensiunile normale sînt 
N Aill, + laaa) 300,5 + 12: 10-2 + 0,6° 24.10) _ 135 MPa: 
a EP Ma A, Poate aa a a mni 
1 A ih HE 
s ali T 2,1101 Tr 0,7 + 1021 
1 
N Ar(lact, + lasa) 30(0,5 +12 1070 + 0,6: 24-10) _ 67,5 MPa. 
AEGEA u Ain, e bai a 0,50 0,60 e 
P NT 2 "2110 T 07:10 
1 1 


2.6. CONCENTRATORI DE TENSIUNI. 

Parren IÀ TENSIUNI LOCALE nd 
; upune la intindere o bară (fig. 2.7, a) care are i di i 
unile a—b o gaură, tensiunile într-o secţiune e alice ar Dia enia md 


form (fig. 2.7, b), val ji ă i È 
Tab); oarea lor fiind dată de relația on = Pi În secțiunea slă; 


i A A: . . . . . ` 
N 7a Ca tensiunilor nu este insă uniformă. Ea are loc ca în 
ca AA a că, în vecinătatea găurii, pe o porţiune destul de 
i 0 ia m e este de circa trei ori mai mare decit pe restul sec- 
r ec Feed na ne A amaiiy egală cu on. Datorită acestei găuri 
E nian, migă suprafața secțiunii iau naștere deci tensiuni locale 

5 nea tensiuni apar într-o piesă ori de cîte ori secțiunea 


Raportul di imă 
W. mi pă valoarea maximă a tensiunilor pe secţiune o în 
Gelu ma pe ti: stio menea concentratori, şi tensiunea nominală m cal 
aceștia n-ar exista, se numește coeficient de concentrare si sa 


) (2.10) 


tie n im s-au determinat pentru diverse tipuri de con- 
i , ye de geometria piesei şi a concentr i i 
w 4 Yat - . p. A at 
ȘI se găsesc în lucrările de specialitate. i Ea o 
m Baoa fenomen de concentrare a tensiunilor este periculos pentru piesele 
alizate i materiale fragile, deoarece în prezenţa tensiunilor locale mari 
ce lau naştere în asemenea împrejurări 
€ ri, acestea se pot rupe sau căpăta fisuri 
periculoase. i i s vai 


a b 


Fig. 2.7. Bară cu concentrator de tensiuni solicitată la 
întindere: 
a — bara solicitată; b — tensiunile într-o secțiune oare- 
care; c — tensiunile în secțiunea cu concentrator. 
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Fig. 2.8. Exemple de bare cu 
diverse tipuri de. concentratori, 


Fenomenul de concentrare a tensiunilor se întilnește 
la piesele cu concentratori şi la solicitarea acestora la în- 
covoiere sau răsucire. În toate cazurile există local tensiunea 
maximă a cărei valoare este mult mai mare decit tensiunea 
nominală determinată cu ajutorul formulelor clasice. 


PROBLEME NEREZOLVATE 


1. Se dă o bară cu diametrul d = 20 mm și lungimea l = 200 mm 
întinsă cu o forță P = 40 kN. Modulul de elasticitate longitudinal 
al materialului barei este E = 2,1 - 105 MPa. Să se calculeze tensiu- 
nile normale ce iau naștere în bară și lungirea acesteia. 


Răspuns: o, = 127 MPa; Al = 0,01212 cm. 


j 2. Ce coeficient de siguranță are o bară de oțel în care se produce 
o tensiune ce; = 60 MPa, dacă este executată dintr-un oțel cu Rm= 


= 380 MPa. Fig. 2.9. Bară 


Raspuns: o = Giza. - FA olane, var 
3. Să se calculeze lungirea barei din figura 2.9 întinsă cu o forță la întindere, 
P = 20 kN dacă l = 5 m, d = 1,5 cm, D = 2,5 cm,şi E = 2,1 + 105 MPa. 

Răspuns: Al = 0,463 cm. 


4. Care este înălțimea maximă pe care o poate avea un zid de cărămidă astfel încît 


sub greutatea proprie să nu se depășească rezistența sa admisibilă la compresiune Sar 1 MPa, 
„dacă densitatea cărămiziu «sle, o = 1600 kg/m’. 
Răspuns: h = 62,5 m, 
Capitolul 3 
FORFECAREA 


3.1. DEFINIŢIE, TENSIUNI TANGENȚIALE 


Solicitarea de forfecare se produce la piesele de secţiune mică cind asupra 
lor acționează două forţe transversale, egale și de sens contrar, perpendiculare 
pe axa. longitudinală a pieselor respective, situate la o distanţă foarte mică 
una de alta (fig. 3.1). 

În practică, solicitarea de forfecare are loc la asamblările cu şuruburi, 
cu nituri, cu pene, la asamblări sudate şi la tăierea tablelor. Părţile 
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solicitate la forfecare sint şuruburile, niturile 
penele, sudurile, pe care forţele exterioare tin 
să le rupă prin lunecare. - : 

Pentru calculul la forfecare al acestor pies 
se admite ipoteza simplificatoare că tensiuni] 
tangenţiale ce iau nastere au aceeași valoar 
pe intreaga secţiune. 

Notind cu T forta tăietoare şi cu 
secţiunea piesei din fisura 3.1. valoarea ten 


siunii tangenţiale se obţine din relația 


f 


Fig. 3.1. Bară solicitată la for 
fecare, 


(3.1 


Ca şi relația (2.1) de la întindere şi aceasta se poate scrie sub una din urmă 
toarele forme: 


— pentru dimensionare: 


i | (3.2 
— pentru verificare: 
(3.3 
— pentru determinarea forței capabile: 
Teap = Aef * Taf (3:4 


În aceste relaţii, indicele ef se referă la mărimi ale căror valori sin 
cunoscute; iar Tay reprezintă rezistența admisibilă la forfecare. 
Relaţia (3.1) este o relaţie convenţională stabilită în -baza unei ipote 


simplificatoare. Pentru nevoile practicii, ea este, insă, suficientă la piesele d 
dimensiuni mici. 


3.2. RELATIA DINTRE TENSIUNI SI DEFORMAŢII 
LA SOLICITAREA DE FORFECARE | 
Modul de deformare a unei piese intilnit la solicitarea de forfecare este repre- 
zentat în figura 3.2, a. Pe această figură se observă că în secțiunea de fori 
fecare un strat foarte subțire de material se deplasează astfel incit are loc 
deformație unghiulară. Notîndu-se cu y unghiul cu care se micşorează unghi 
inițial de 90°, denumit lunecare specifică, se constată că valoarea acestui 
este proporțională cu tensiunile tangențiale după legea lui Hooke, şi anum 
TERT Gy, (3.5) 
G fiind modulul de elasticitate transversal. 
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17 


a, 
Fig. 3.2. Detormaţia la forfecare. 


Considerind o parte din acest strat reprezentat în figura 3.2, b, deplasarea 
punctului A sub efectul tensiunilor tangenţiale, notată cu As, este 


As =. 
Ținind seama de legea lui Hooke pentru solicitarea de fortecare, 


T 
As=] £. 
ameg 


Dacă în această relație se introduce tf = se obține relația care dă 


) 


>ja 


deplasarea prin lunecare, şi anume 


Alpi îti E (3.6) 


arh 


Se observă că relaţiile (3.2), (3.5) şi (3.6) sint analoage celor de la ne 
tările de întindere sau compresiune în care însă o se înlocuiește cu t, IV cu 


T şi E uG. 


3.3. APLICAŢII ALE FORFECĂRII 


3.3.1. Calcului asamblărilor nituite 


Asamblările nituite sint: asamblări nedemontabile intilnite Trecvent în 
construcţiile metalice, la construcţia rezervoarelor, la nave etc. ` 

O asamblare nituită sub forma cea mai simplă se prezintă ca în figura 3.3. 
Sub acţiunea forţelor 7, platbandele suprapuse tind să lunece una faţă de 
cealaltă, iar niturile împiedică lunecarea. ` —- N 

Dacă asamblarea este realizată prin mai multe nituri, se consideră că 
sarcina T se repartizează în mod egal, pe fiecare nit, acţionind două forțe 
epale şi de sens contrar a căror valoare se calculează din relaţia: 


T 
r As 
n 


n fiind numărul de nituri ale asamblării. 
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Fig. 3.3. Asambla t p: prap . 
re nituită rin supra unere 


foarfecă un nit; c — re 
pe diametrul găurii. 


partizarea presiunii între nit şi piesă 


Aceste forțe 7, (fig. 3. 


toare planului de separaţ 3, b) tind să foarfece nitul în sect, 


i A iune š 
Dacă diametrul ni ii al celor două platbande. A 1Preepunuză 
tii da A mrilui se consideră d, tensiunea tangenţial , 

pe secțiunea acestuia este tangenţială ce ia naş- 


Tr = Ta ci T 
nd? i pdi >` Taf, 
4 m 4 | (3.7) 
i la este rezistenţa admisibilă la forfecare 
Situaţia prezentată corespund se oes n EO 
secțiune de forfecare. espunde nituirii la care niturile au o singură 


L < Me dA i 
a asamblarea din figura 3.4 niturile sint supuse la forfecare în două 


secțiuni. 
Eclisa 
7 CD (ÎN i 

f 3 (EA NN ELILILLLIAANN 

Do e KAE SKS A 4 
KIKAS S 
z AD 

Fig. 3.4. Asamblare nituită cu eclise. 
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punere â niturilor; b — modul în care se 


În acest caz, forţa T se transmite prin intermediul unui grup de n nituri 
de la platbanda din stinga la cele două eclise, iar de la acestea, prin inter- 
mediul celui de-al doilea grup de n nituri, la platbanda din dreapta. 


T “1: % 
Fiecare nit preia de la platbandă o forță Tı =-~, echilibrată de for- 
4ele - care se transmit de la nit la eclise. Tija nitului este supusă la forfe- 
n z 


care în două secţiuni, iar tensiunea tangenţială se determină cu relaţia 
T, T 


La stabilirea diametrului nitului în practică se are în vedere și presiunea 
ce se exercită pe suprafața de contact dintre nit şi gaură o, care se consi- 
deră uniform repartizată pe diametrul găurii (v. fig. 3.3, c). În acest caz, 
forța de forfecare a unui nit este 


Ti = oads, ; (3.8) 


iar din relațiile (3.7) şi (3.8) se dotermină diametrul nitului ce se foloseşte 
la asamblări, respectiv : 
— pentru niturile cu o singură secțiune de forfecare: 


d aie Stat (3.9) 
T Taf 


— pentru niturile cu două secțiuni de foriecare: 


go Aiia (3.10) 


e Taf 


În practică, raportul 2% = 1,4...1,7, iar diametrele niturilor pentru cele 
Taf 

două tipuri de asamblări prezentate sint d = 2s, respectiv d = s. Dacă la 
asamblarea cu eclise se ține seamă că grosimea eclisei (s)' este apro- 
ximativ egală cu jumătate din cea a platbandei (s), atunci relația ce dă dia- 
metrul nitului la o astfel de asamblare devine d = 2s'. Diametrul nitului la o 
asamblare nituită se poate alege deci în funcţie de grosimea cea mai mică a 
tablelor ce se asamblează şi este de circa două ori mai mare decit aceasta. 

Diametrele niturilor sint standardizate şi se aleg ţinindu-se seamă de cea 
mai mică grosime a tablei din pachetul de table ce se asamblează. Pentru 
niturile folosite în construcţiile metalice, acestea sînt cuprinse în STAS 763-71. 


EXEMPLE DE CALCUL 


1. Se dă asamblarea din figura 3.5 și se cere să se determine diametrul și numărul de 
nituri necesar, dacă se dau: 


— forța ce solicită îmbinarea, T = 30 kN; 

— lățimea platbandei, b = 50 mm; 

— grosimea tablelor ce se îmbină, s = 5 mm; 

— rezistența admisibilă la forfecare pentru materialul nituit, Taf = 140 MPa; 
— tensiunea de contact admisibilă între nit și gaură, cas = 220 MPa. 
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Fig. 3.5. Nituirea a doua piese prin suprapunere. 


Rezolvare: 


Diametrul nitului se calculează cu relaţia (3.9), şi anume 


4 d 4 220 
d= popa E) gi 
T Taf m 440 orram i 


Forța tăietoare care solicită un nit la forfecare este 


nd? 
T,= Tara 10-4 140-100 = 41 kN. ` 


Numărul de nituri se determină din relația 
30 
n = — = — X 3 nituri. 


2. Să se calcul i i : iuni a a pu P 
din EE A şi numărul niturilor asamblării din figura 3.6, realizată 


— sarcina care solicită îmbinarea, T = 35 kN: 

— grosimea profilurilor, sı = 4 mm; i 

— groea tablei, s = 2 mm; 

— rezistența admisibilă Ia forfecare a nitului, tat = 100 MPa: 

— tensiunea de contact admisibilă între nit şi aură, Oas- = 280 MPa. 


SSSSTECCy 


CZIZ 
SSSSSS 


7: 
pe 
SS 
d 
4 


222 


ASSSSSSS 


Fig. 3.6. Asamblarea nituită a unor piese din duraluminiu. 


pezolvare: 


Diametrul nitului se calculează cu relația (3.10), și anume 


da 2, 9as g a 2,280 geao u+102=4 mm. 
T Taf m 4100 


Forța tăietoare pentru un nit este 
. —3)2 
Ti 2 & Taf = 2m(l 100 100 *10€ = 2,51 kN. 
4 
Numărul de nituri necesar este 


A a Ba 14 nituri, 


Q 


3.3.2. Calculul asamblărilor sudate 


Relaţia (3.1) poate fi folosită şi pentru calculul de rezistenţă al imbinărilor 
sudate, după cum o ilustrează exemplul din figura 3.7, care reprezintă suduri 
Jaterale efectuate la imbinarea a două platbande suprapuse. În acest caz, 
secţiunile de forfecare ale cordoanelor de sudură sint notate pe figură cu i—t, 
Dacă grosimea platbandei superioare este s, atunci ca lăţime a acestei secţiuni 
se consideră înălțimea a, a triunghiului isoscel de catete s, respectiv d = 


Va a CĂ 


Notînd cu 1 lungimea cordonului de sudură, se poate scrie egalitatea 
s 


Je La = T, (3.41) 


din care se poate calcula valoarea acestei mărimi, dacă celelalte mărimi din 


relație sînt cunoscute. | l: | 
Pentru calculul lungimii reale a cordonului de sudură ] se ține seama de 


imperfecțiunile de realizare a sudurii la capete, adăugindu-se la lungimea l, 
calculată o lungime egală cu 2a. 


h i 
7 Acu k 
T a) F 
EET E SEE 
m t 


9) 


R 
y 


Fig. 3.7. Asamblare sudată. 


DDD) 
d 


Rezultă 
Il + 2a, (3.12) 


Exemplele prezentate nu epuizează toate tipurile posibile de asamblări 
nituite sau sudate și problemele legate de calculul lor. Ele ilustrează însă 
domeniul de aplicare a relaţiilor stabilite în acest capitol. Date complete pri- 


vind aceste asamblări şi modul lor de calcul constituie obiectul unor capitole” 


speciale din partea de organe de mașini, 


EXEMPLE DE CALCUL 


1, Se cere să se verifice asamblarea sudată alcătuită din două platbande suprapuse ale 
căror dimensiuni sînt date pe figura 3.7, şi anume: s = 12 mm, = 200 mm, T = 250 kN, 


Rezolvare: 


Cele mai mari tensiuni tangenţiale apar în secţiunea t — 4 i lăţi 
a l 1 —t, a cărei lățime este 
a = 0,7-12 = 8,4 mm, s fiind grosimea platbandei. Lungimea acestei i ee er consi- 
deră ca fiind egală cu cea a cordonului de sudură, din care se scade de două ori lăţimea a. 
| d 
| îs =l —2a = 0,2 — 2 0,84 ° 10— = 0,183 m. 


Tensiunea| tangențială este 


a asa ah 250+ 10? | 
A a 2.0183. 0,84: 102 “Àb? MPa. 


2. Să se calculeze lungimile cordoanelor de sudură l şi l, ale îmbinării din figura 3.8, 


alcătuită dintr-un cornier 60 x 60 x 10 i un guseu, dacă îmbi ie să i 
sorolta apa di Op AX Ș g » dacă îmbinarea trebuie să reziste la 
Se dau: ý 
— aria secțiunii cornierului, A = 11,41 'cm?; 
— ira aripii cornierului, b= 60 mm; 
ea Frera de la centrul de greutate al cornierului la una din fețele aripilor acestuia 
— rezistența admisibilă la întindere a cornierului, ca = 140 MPa; 
— rezistenţa admisibilă la forfecare a sudurii, Tas Zy MPa; i 
— grosimea aripii cornierului, g = 10 mm. $ 


Rezolvare: 


Sarcina capabilă a cornierului este 
Ncap = Gat = 140 ° 10° + 11,1 + 10-4 = 155 400 N. 


Forțele tăietoare ce solicită cele două suduri 
rezultă din descompunerea forței Neap, considerind 
că aceasta acţionează în centrul de greutate al 
secţiunii cornierului pe două direcţii paralele re- 
prezentate de locurile unde se realizează sudura. 


Pa 
Ti = Neap — = 155 400 SEE = 107 300 N, 
Fig. 3.8. Îmbinare sudată între un P a e 1,85 ` 
cornier și un guseu. f Prg cap En = 155400 E = 48 100 N. 
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Luînd grosimea sudurii egală cu a = aP = 0,710 = 7 mm, rezultă lungimile 
cordoanelor de sudură: 
T, __ 407300 


la = = zæ 0,168 m; 
T anga Jigi AE F 
lsa = Ta = e zæ 0,0765 m. 


(“as 0,7-91 ° 10% 
Lungimile reale ale acestor cordoane sînt 
li = lsı + 2a = 168 + 2° 7 = 168 + 14 = 182 mm; 
la = ls + 2a = 76 + 2° 7 = 76 + 14 = 90 mm. 


3.3.3. Tăierea tablelor 


Procesul de tăiere a tablelor este un proces compus din mai multe faze și 
depinde de o serie de factori, cum ar fi: natura materialului, dimensiunile 
acestuia, modul de rezemare a piesei, gradul de ascuţire a pieselor tăie- 
toare etc. 

Deși acest proces este destul de complex, forța necesară tăierii se calcu- 
lează ţinindu-se seama numai de faza de tăiere propriu-zisă şi de natura mate- 
rialului supus tăierii. 

Astfel, relaţia de bază pentru calculul forţei de tăiere 7 este 


T = 4, (3.13) 


in care: 


Tr este rezistența de rupere la forfecare; 
A — aria secţiunii tăiate simultan. 


EXEMPLU DE CALCUL 


Să se calculeze forţa de presare necesară pentru tăierea unei .platbande din oţel cu 
tr = 450 MPa, a cărei secţiune este 200 X 10 mm2. 


Rezolvare: 
T ='0,2 * 1 + 10—2+ 450 * 10% = 900 000 N. 


PROBLEME NEREZOLVATE 


|. Să se calculeze forța necesară pentru a rea iza „o gaură cu diametrul d = 20 mm 
într-o tablă cu grosimea s = 10 mm, dacă rezistenţa de rupere a materialului tablei este 
īp = 300 MPa. | 


Răspuns: P = 188,4 kN. 


2. Să se verifice bulonul care îmbină tablele din figura 3.9, dacă se dau 
N = 30 kN, d = 20 mm și Taf = 50 MPa. 
Răspuns: tef = 47,8 MPa. 


8 — Rezistența materialelor și organe de maşini, cl. X—XI 
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Fig. 3.10. Îmbinare sudată. 


Fig. 3.9. Asamblare cu un bulon. 


3. Să se calculeze lungimea cordonului de sudură necesar asamblării din figura 3.10 
dacă Tas = 91 MPa. % 
Răspuns: L =- 330 mm, 


4. Să se calculeze forța de presare necesară ștanţării dintr-o dată a unei găuri c 
diametrul de 100 mm într-o platbandă din oţel cu rezistenţa la rupere t, = 560 MPa d 
cărei grosime este egală cu 5 mm. 


Răspuns: T œ 880 kN 


Capitolul 4 


MOMENTE STATICE, MOMENTE DE INERȚIE ȘI MODULE 
DE REZISTENȚĂ 


La solicitările de întindere, compresiune şi forfecare, dimensiunile şi 
forma secțiunii transversale a barelor se iau în consideraţie în calcule prin 
aria secţiunii. La solicitările de incovoiere şi de răsucire și la unele solicitări 
compuse, se întîlnesc alte mărimi geometrice cunoscute sub denumirea de 
momente statice, momente de inerție și module de rezistenţă, 


4.1. MOMENTE STATICE 


Pentru definirea momentului static al unei suprafeţe, în figura 4.1 se 
consideră suprafaţa A, raportată la un sistem de axe de coordonate y0z. 

S-au notat cu G centrul de greutate al suprafeței, avind coordonatele zę 
respectiv Ye şi cu AA un element de suprafaţă avind coordonatele z, res- 
pectiv y. 

Prin moment static al suprafeţei elementare AA în raport cu axa z se 
înţelege produsul yAA. Prin definiție, momentul static al întregii suprafețe 
A, în raport cu această axă, este egal cu suma momentelor statice ale tuturor 
suprafeţelor elementare și se exprimă prin relaţia . 


DA => Doua. 


Membrul al II-lea al relaţiei este 


Z2VÂ4 = va bA + ya Ads F.i. + p AA, 


(4.1) 
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sesc aceste elemente faţă.de axa 0z. 


unde AA, AA ... AA4 sint elemente de 
arie cuprinse în suprafața A, iar Yi, Y2-.-Yn PI 
ordonatele corespunzătoare la care se gă- 


Dacă se cunosc coordonatele centrului 
de greutate al suprafeţei Yg, respectiv Zg, 
momentele statice S, și Sy sint: 


S, = 2) yAA = YGA; (4.2) 


(4.3) 


Sy = 2 zAA = zg4. 


Momentul static al unei suprafețe în 
raport cu o axă este deci egal cu produsul 
dintre suprafață și distanța de la centrul 
de greutate al acesteia la axă. 


Din relațiile (4.2) şi (4.3) rezultă că momentul static are ca dimensiuni 
lungimea la puterea a treia, respectiv metru cub (m3). 

Din aceleaşi relaţii se observă că, dacă axele în raport cu care se calculează 
momentele statice trec prin centrul de greutate al suprafeţei, valoarea aces- 
tora este egală cu zero. Datorită proprietăţii centrului de greutate al unei 
suprafeţe plane de'a se găsi pe axa de simetrie a suprafeţei, în cazul în 
care aceasta are o singură. axă de simetrie, sau la intersecţia acestor axe, 
„dacă are două axe de simetrie, rezultă că momentele statice în raport cu 
aceste axe sînt nule. 


Fig. 4.1. Suprafață raportată la un 
sistem de axe de referință. 


EXEMPLE DE CALCUL 


pă se calculeze momentul static al suprafeţei hașurate din figura 4.2 în raport cu 
axa 0z. 


5, 


2 


(4.4) 


Sz=A ye=|y+ 


Fig. 4.2. Determinarea momentului static al secţiunii dreptunghiulare. 
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Din această relaţie rezultă că S, variază parabolic cu y, avind cea mai mare 
valoare pentru y = 0, şi anume: PR 


h? h 
Sahate (4.5) 


|> 


Pentru valorile extreme, respectiv y =} şi y = — —, momentul static 


Sz mn = 0. 


4.2. MOMENTE DE INERŢIE 


În rezistența materialelor se intilnesc momente de inerție ale figurilor 
plane, reprezentate de secţiunile normale pe axa longitudinală a barelor. 
-E i de inerție, cărora li se mai spune şi momente de ordinul doi, 

i: i 

— momente de inerție axiale sau ecuatoriale (faţă de o axă); 

— momente centrifugale (faţă de două axe); 

— momente de inerție polare (faţă de un punct). 


În lucrare se vor întilni numai momentele de inerție axiale și polare. 


4.2.1. Momente de inerție axiale sau ecuatoriale 


Pentru definirea momentului de inerție axial sau ecuatorial al unei supra- 
feţe A în raport cu 0 axă Oz (v. fig. 4.1) se împarte această suprafaţă în ele- 
mente de arie AA. Momentul de inerție al unui asemenea element de supra- 
faţă faţă de axa Oz este reprezentat de produsul y*AA. Suma tuturor acestor 
produse calculate pentru întreaga suprafață față de axa Oz reprezintă momen- 
tul de inerție axial al întregii suprafețe și se exprimă prin relaţia 


1, = 2> y? AA (4.6) 


În acelaşi mod se definește si de inerți iaşi 
Ì ; ] şte și momentul de inerție al aceleia 
față de axa Oy, şi anume i ii a 


I= 2a AA. (4.7) 


Momentele de inerție au ca dimensiune lungimea la puterea a patra. În 
practică, ca unitate de măsură, se foloseşte metrul la puterea a patra (mô). 
M i e ap d en yOz trogo prin centrul de greutate al suprafeței, 

mentele de inerție calculate în raport cu aceste axe se- me) 
de inerție centrale. p kraan 

Ținînd seamă de faptul că în relaţiile (4.6) şi (4.7) z și y intră la puterea 
-a doua, momentele de inerție axiale sint totdeauna pozitive și diferite de 
zero. 
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4.2.2. Momente de inerție polare 


Pentru determinarea momentului de inerție polar al unei suprafeţe plane 
se alege un punct din plan numit pol. 

Pe figura 4.1 s-a ales ca pol originea axelor de coordonate O. Momentul 
de inerție polar al suprafeţei elementare AA este reprezentat de produsul 
r2AA. Pentru întreaga suprafață A momentul de inerție polar este suma 


-momentelor de inerție polare ale tuturor elementelor AA ce alcătuiesc această 


suprafață, respectiv 


A 


Deoarece r? este totdeauna pozitiv, momentul de inerție polar este tot- 
deauna pozitiv. j 

Dimensiunea momentului de inerție polar este lungimea. la puterea a 
patra, respectiv metrul la puterea a patra (m“). i 

Înlocuind în relația (4.8) pe r? = 22+ 2, aceasta devine 


Ip = Zr AA = 2> (y? + z2)AA = dp y*AA pi 252: AA =, +I. (4.9) 


Rezultă că momentul de inerție polar în raport cu un punct este egal 
cu suma momentelor de inerție axiale faţă de două axe perpendiculare ce se 
intersectează în acest punct. 


4.2:3. Momentele de inerție ale cîtorva figuri plane 


4.2.3.1. Suprafaţa dreptunghiulară. Se consideră suprafaţa dreptunghiu- 
lară din figura 4.3 de lăţime b şi înălţime h şi sistemul de axe coordonate y0z 
trecînd din centrul ei de greutate şi confundindu-se cu axele de simetrie ale 
acesteia. 

Momentele de inerție axiale pentru supra- 
fața dreptunghiulară în raport cu axele Oz şi 
Oy sint date de relaţiile 


(4.10) 


iii 


(4.41) 


¿= Pentru suprafața pătrată k = b =, iar 
relaţiile (4.10) și (4.11) devin 
as Fig. 4.3. Determinarea momen- 
Jada = n i (4.412). tului de inerție al secțiunii drept- 
12 unghiulare; 
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4.2.3.2. Momentul de inerție al suprafeței 
circulare şi inelare (fig. 4.4), 

Momentul de inerție polar al secţiunii 
circulare de rază R este : 


RA 
= Ip = sa (4.13) 
Dacă se înlocuiește R =, se obține 
(4.14) 


Fig. 4.4. Determinarea momen- 
tului de inerție al secţiunii 


Cunoscindu-s | 
citise, u-se Ip, se pot calcula momen- 


e de Aita axiale cu ajutorul relaţiei (4.9), 
edusă mai înainte, în care “se ţine seamă că 
I, = Iņ. Se obţine astfel ; gfi 


Ie =I, + Iy = 21, = 2y, ) 
de unde i 


l p o suprafață inelară, avind diametrul exterior D şi interior d, mo- 
raze ul de inerție polar se află scăzindu-se din momentul de inerție al supra- 
eţei circulare de diametru mare momentul de inerție al găurii. Deci 


(4.16) 


M Cadar: : 
A, omentele de inerție axiale se deduc la fel ca în exemplul precedent şi 


(4.17) 


4.3. VARIAŢIA MOMENTELOR DE INERȚIE AXIALE ÎN RAPORT CU AXE 


PARALELE | 


Se consideră suprafața A și axele paralele z şi z; (fig. 4.5). 
Momentele de inerție în raport cu aceste axe sint date de relaţiile 


ia AA; la = XD AA. 
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Presupunînd cunoscute momentul de 
inerție 7, în raport cu axa z şi distanţa d 
dintre cele două axe, deoarece yı = y + d, 
momentul de inerție în raport cu axa za 


este 


Z 


In =} (y + PA = 
Fig. 4.5. Momente de inerție în ra- 


3 2 2 „IE 
iii) 2 y + ayd +4 AA = port cu axe paralele. 
= 2AA 2yd AA d2AA. 
25y*AA + 2 2ydAA + 3 
Primul termen al relaţiei 25y” AA reprezintă momentul de inerție J,, iar 
cel de-al doilea termen Say AA, deoarece 2d este constánt, se poate scrie 
A 


242 >y AA. Suma dp AA reprezintă momentul static al suprafeței A în 


raport cu axa z și este egal cu aria suprafeţei înmulțită cu ordonata yg a 
centrului de greutate al acesteia față de axa Oz, respectiv S, Al treilea 


termen al relaţiei, deoarece d? este şi el constant, se poate scrie d® AA. 
y s P A 


Suma respectivă reprezintă chiar aria suprafeţei, aşa încît acest termen se 


scrie sub forma d?A. 
Dacă axa z trece prin centrul de greutate al secţiunii, cel de-al doilea 


termen al relaţiei este egal cu zero şi 7, devine 


In = I, + dA. 


Această relație se numeşte formula lui Steiner şi arată că momentul de 
inerție al unei suprafeţe față de o axă este egal cu momentul de inerție în 
raport cu o axă paralelă cu ea ce trece prin centrul de greutate al suprafeţei 
la care se adaugă produsul dintre aria suprafeţei 
şi pătratul distanţei dintre axe. 


(4.18) 


EXEMPLE DE CALCUL 


1. Să se calculeze momentele de inerție 7, și Iy în 
raport cu axele Gy şi Gzce trec prin centrul de greutate 
al suprafeței triunghiulare ABD din figura 4.6. 

Triunghiul dreptunghic din figură este jumătate din 
dreptunghiul ABCD ale cărui momente de inerție în 
raport cu axele Oy, Și Oz sint 

Deh a _bh2 


1 
Iy Tae: 1] I 


Fig. 4.6. Determinarea mo- 
mentului de inerție al supra- 
feței triunghiulare, 
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Momentele de inerție ale suprafeţei tri- 


mătate din cele ale dreptunghiului, respectiv 


(4.19) 


Sistemul de axe y,0z, fiind paralel cu 
sistemul yGz, pentru determinarea momen- 
telor de inerție ale triunghiului în raport cu 
aceste axe, se aplică relația (4.19), şi anume 


Fig, 4.7. Determinarea momentului de 


Za => Iy + Adă, respectiv Iza = Iz + Adă, 
inerție al suprafeței semicirculare. i 


din care se deduc: 


Iy = Tun — Adâ; Iz = Iņ — Ad2, unde: 


d b 
e ae 
1 2 +? 
7 Ma. MIMA. aade. 
2 3 6 


Rezultă 


3 2 3 
pa BN ED in wzo 
24 216 . 
hèb bhf h) hèb 
iy = SPS a 
24 Al ) 
2. Să se calculeze momentul de inerție Iz al suprafeţei semicercului din figura 4.7, 


Momentul de inerție al semicereului în raport cu axa Oz, este egal cu jumătate din 
momentul de inerție al suprafeței circulare față de aceeași axă: 


Procedindu-se la tel ca în exemplul precedent, se poate scrie 
În = Iza — A O: 


zah 3 ad . zd? 
Pentru suprafața semicirculară, 0 G = —, iar A = . 


37 8 
Rezultă 


i 


di r 2a70 ; i 
Tomi EE e E P — 000685 da, 
128 8 La, 128 I8% 


4.4. MOMENTE DE INERŢIE ALE UNOR SUPRAFEȚE COMPUSE 


(4.21) 


s 


Suprafețele compuse sint alcătuite în general din mai multe suprafețe. 
simple a căror formă este dreptunghiulară, triunghiulară, circulară etc. 

În aplicațiile practice interesează momentele de inerție ale acestor supra- 
fețe în raport cu axele centrale. Acestea se calculează ținindu-se seamă de 
faptul că momentul de inerție al unei asemenea suprafețe este egal cu suma 


40 


unghiulare în raport cu aceleași axe sînt ju- 


momentelor de inerție ale tuturor suprafețelor simple care o compun, cărora 
Ji se cunosce momentele de inerție. H | | i 
3 Pisica se însumează tinindu-se seamă de regulile stabilite în acest 


capi to L i 


l 


EXEMPLU DE CALCUL 


1. Se consideră suprafața compusă din figura 4.8, pentru care se cere si se oalet: 
momentele de inerție 7, ṣì f- în raport cu axele Gy ṣi G; ce trec prin centrul de greutate 
al acesteia. E 


Rezolvare: 


Se descompune suprafaţa. compusă dată în aia moi d dreptunghiulare, respectiv 
a 4b x 4b din care se scade suprafaţa 3b x 2b. | SA 
Due apoi poziţia centrului de greutate G al suprafeţei compuse din “pura Ag 
în raport cu un sistem de axe de referință ales y;Ozı, Deoarece suprafața are o axă de 
simetrie, centrul de greutate se găseşte pe această axă și se calculează cu relația 


pice i 


Ye za, 


folosindu-se tabelul următor: 


Fig. 4.8. 


Se calculează apoi momentele de inerție faţă de axele centrale ale suprafeței, aplicin- 
du-se relaţia (4.19). 


2 2b » (3b)? 
Tre, = Tp OTE, terernapja 204000), 
s 12 12 


— 602(0,8b)2 = 14,4bt, 


ab(4b)3 _ (20 
12 12 


= pă 
Iy = Iy My, = 19,3354. 


În practică se intilnesc secțiuni compuse alcătuite din diverse forme de 
"profiluri laminate. Acestea sînt bare laminate ale căror secţiuni au forme stan- 
dardizate. i i 

Pentru profilurile de formă geometrică simplă, momentele de inerție se 
lculează după cum s-a arătat mai înainte. Pentru profilurile laminate de 
mă specială, toate datele ce interesează calculul momentelor de inerție 
ale unei suprafeţe compuse se găsesc în tabelele din standardele respective. 
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} 


În aceste tabele se găsesc calculate; 
aria secţiunii, poziţia centrului de greuta- 
te, momentele de inerție față de axele 
centrale etc. 3 


=r] 
SSI DAY 
NN 


inerție la suprafețele compuse din aseme- 
nea profiluri se calculează întocmai ca în 
exemplul precedent. i 


EXEMPLU. DE CALCUL 


Poe 
erener eee 


7 
p 


Se cere să se calculeze momentul de inerție în 
raport cu axa Gz ce trece prin centrul de. greutate 
al secţiunii din figura 4.9, alcătuită dintr-un profil 
1 18 şi unul U 14. 


Fig. 4.9. Secţiune compusă din 
profiluri laminate. 


Rezolvare: 


Din standarde se extrag caracteristicile geometrice ale celor două profiluri ce intere- 
sează calculul momentului de inerție care sînt 


Mărimea 
Profilul = 


+ 


1 (1 18) 


2 (U 14) 
an 


Centrul de greùtate G al profilului se află pe axa Oy; poziția sa față de talpa de jos 
` a secțiunii este dată de relația 
— ZAyi 2 Aaa + Aaa, 
ZA; Art Ai 


& 


Înlocuind valorile numerice 
h 
Aj = 27,9 cm3; y= 3, = 9 cm; 


Ag = 20,4 cm?, Y, = h + e = 19,75 cm, se obţine poziţia centrului de greutate; 


Ara CETA E 
s 27,9 + 20,4 : 


Momentul de inerție al întregii secţiuni faţă de axa care trece prin centrul său de greus 
tate se obţine aplicîndu-se fiecărui profil relaţia (4.19). Se obţine 


Iz= 1450 + 4,52:27,9 + 62,7 + 6,252: 20,4 = 2875 cmâ, | 


Folosindu-se aceste date, momentele de 


4.5. MODULE DE REZISTENȚĂ 


i 


4.5.1. Module de rezistență axiale 


Se numește modul de rezistenţă al unei alei în raport cu o axă ra- 

ortul dintre momentul de inerție şi distanța maximă de la marginea secţiunii 
la acea -axă. i ; 

Modulele de rezistență în raport cu axele rectangulare Oz şi Oy ale unei 


suprafețe se determină din expresiile 


(4.22) 


Modulul de rezistență se măsoară în unități de lungime la puterea a treia, 
de obicei : mê. ' 


EXEMPLU DE CALCUL 


Să se stabilească relațiile care dau modulele de rezistență pentru secțiunile: drept- 
unghiulară, circulară şi inelară. 
1. Pentru secțiunea dreptunghiulară cu laturile b şi h: 


pe I pole y AA aaa t 
e a A ele a T g 
Modulele de rezistență determinate cu relațiile (4.22) sînt 
ore bth, 
12 bh? 12 b2h 
Wa: PV a e E) 
z a. 6 , Y b 6 (4 3) 
2 2 
2. Pentru secțiunea circulară cu diametrul d: 
nd’ d 
Iz= Iy = Er Ymar = Zmaz aa 
Aplicind relațiile (4.22), se determină 
nd’ 
64 nd? 
Ip ea =S 4.24 
z p (4.24) 
2 
3. Pentru secțiunea inelară cu diametrul exterior D şi diametrul interior d: 
n(D? — d’) D 
PEPEN SE a = ==, 
l z Y A ; Ymax = Zmax Pi 
lar 
T(Di — d’) 
64 (Di — di) 
Wz = Wy = ——— = e’ 2 
D 32D [4.39] 
2 
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4.5.2. Module de rezistență polare 


Pentru secţiunea circulară și inelară se foloseşte și noţiunea de modul de 
rezistență polar care este definit de raportul 


(4.26) 
unde 7, este momentul de inerție polar: 
R — raza suprafeţei respective. 
Pentru secțiunea circulară cu diametrul d: 
d? d: 
7 A = z T R = — , 
P mi 2 
iar modulul de rezistență polar este 
nd’ 
32 md? 
Wp == 4. 
Ta aa (4.27) 
2 


Pentru secțiunea inelară cu diametrul exterior D şi diametrul interior d; 


pp DP — d i 2 
ü o pi 
iar modulul de rezistență polar este 
n(Di — d’) 
32.: NR DEL di) . 
We cip (4.28) 
2 


PROBLEME NEREZOLVATE 


1. Să se calculeze momentele de inerție și modulele de rezistenţă în raport cu axele 
Oz și Oy ce trec prin centrul de greutate al suprafeţelor compuse din figura 4.10, a, b 


e 


NI 
ANN 


ia 


, Răspuns: 
3 f adle Ias; w= a f- 
t $ mii na 
10 


Fig. 4.10. Suprateţe compuse: 


uzo 


7 
| 
H 
j 
; 
A 
H 
j 
f 

A 


N 
N 
N 


11 
-6 


Fig. 4.11. Secţiuni compuse din profiluri laminate. 


3 bh? 
b. = E, e T ET 
hb? b?h 
B Ă We LES 
9 ai H irg 


2. Să se calculeze momentele de inerție şt- modulele de rezistență în „raport cu 
axele Oz și Oy ce trec prin centrul de greutate al secţiunilor compuse, formate din profiluri 
laminate, din figura 4.11, a, b. 


Răspuns: 
a. Iz = 16348 cmi; b. Iz = 3410 cm&; 
Iy = 35 630 cmt; Iy = 1 991,8 cmf; 
Wz = 108986 cm; Wz = 228,86 cm3; 
Wy= 1 549,13 cmë. Wy = 19,913 cm?. 
Capitolul 5 


INCOVOIEREA BARELOR DREPTE 


5.1, DEFINIȚIE, EXEMPLE, IPOTEZE DE CALCUL 


O bară dreaptă este solicitată la iîncovoiere atunci cînd sarcinile ce i se 
aplică sînt cupluri de forţe sau forţe care se află în plane ce trec prin axa 
barei. Sub acţiunea acestor sarcini, axa dreaptă a barei se deformează, fibrele 
din partea convexă lungindu-se, iar cele din partea concavă scurtindu-se. 
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Fig. 5.1. Exemple de bare solicitate la 
încovoiere: 


a — aripa unui avion; b — grinda unui pod 
rulant; c — osia unui automobil. 


tindere sau compresiune și o compon 
covoierea. 


Pentru simplificarea studiului acestei 


Exemple de bare solicitate la înco- | 


voiere sint osiile vagoanelor de cale 
ferată, arcurile în foi, grinzile orizon- 
tale de susţinere a planșeelor dintre 


etaje, grinzile podurilor etc. În figura 


5.1 sint prezentate citeva exemple de 
bare drepte solicitate la încovoiere, 

Pentru studiul încovoierii, se pre- 
supune că planele în care acţionează 
sarcinile trec prin axa grinzii, deoarece 
altfel, pe lingă solicitarea la încovoiere, 
apare și solicitarea la răsucire a barei, 

De asemenea, sarcinile se consideră 
normale pe axa grinzii, deoarece dacă 
acestea ar intilni-o sub un unghi oare- 
care, fiecare forță s-ar putea descom- 
pune într-o componentă situată în 
lungul axei care solicită bara la în- 
entă normală pe axă care produce în- 


solicitări se admite ipoteza că forţele 


exterioare sînt cuprinse într-un plan care trece prin axa barei, iar secţiunile 
transversale ale ei sînt simetrice în raport cu acest plan. În acest caz, planul 


forțelor reprezintă şi planul deplasărilor axei grinzii. 


n figura 5.2, a se reprezintă o grindă solicitată la incovoiere, în care 


toate sarcinile sint cuprinse 
pe axa grinzii. 
Se mai admite, de asemenea, 


în planul 


de simetrie xOy, forțele fiind normale 


ipoteza că deplasările (săgețile) sînt foarte 


mici. Datorită acestora se consideră că distanţele dintre sarcini se păstrează 
şi după deformarea grinzii ca ŞI cum sub acest aspect grinda ar fi rigidă. De 


pi) 


Fig. 5.2. Grindă solicitată la încovoiere cu sarcinile cuprinse în planul de simetrie. 
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asemenea se consideră că secţiunile transversale ale barei sint mici în raport 
cu lungimea sa și că tensiunile care apar în bare nu trec de limita de 
roporţionalitate. Aceste ipoteze permit ca, pentru calcul, grinzile reale să 
poată îi reprezentate schematic prin axa lor, pe care se presupune că sarcinile. 
acţionează direct. În figura 5.2, b este reprezentată schematic grinda reală 
din figura 5.2, a. 

În general, o grindă solicitată la încovoiere este încărcată cu sarcini ca în 
figura 5.2, a, respectiv P,, q, C, Pa ce se transmit elementelor care o susţin. 
Acestea acţionează asupra grinzii prin reacțiunile P și P4 care iau naştere 
în punctele de rezemare. 


5.2. SARCINI ȘI REACȚIUNI 


Pentru rezolvarea problemelor de incovoiere este necesară cunoașterea 
atit a sarcinilor aplicate cit și a reacţiunilor. 

Sarcinile ce acţionează asupra unei grinzi se determină cunoscînd încăr- 
cările sau caracteristicile funcţionale ale mașinii sau construcţiei din care 
face parte, urmărind modul în care acestea se transmit la grindă. Aceste 
sarcini (fig. 5.2) pot fi sarcini concentrate P (N), cupluri M (N m) și sarcini 
neuniform sau uniform repartizate pe lungimea grinzii. Acestea din urmă 
se măsoară prin intensitatea lor q, ce revine la unitatea de lungime a grinzii, 
respectiv în N/m. 

Pentru determinarea reacţiunilor (legăturilor dintre un corp şi alte cor- 
puri) este necesară cunoaşterea tipurilor de reazeme de la care provin. 

La calculul grinzilor se intilnesc următoarele tipuri de reazeme: reazeme 
simple, cunoscute şi sub denumirea de reazeme mobile, reazeme articulate, 
numite şi reazeme fixe şi încastrări. 

Reazemul fix reprezentat schematic în punctul 7 din figura 5.3 dă posi- 
bilitatea grinzii să se rotească în jurul acestui punct, dar nu-i permite nici 
deplasări verticale, nici orizontale. La acest tip de reazem se cunoaște 
punctul de aplicaţie al reacţiunii, centrul articulației, dar nu se cunoaşte nici 
valoarea acesteia și nici direcţia ei. Datorită acestui fapt reacţiunea se repre- 
zintă totdeauna prin componentele ei H,, orientată în lungul axei grinzii, 
şi Vı dirijată perpendicular pe axa grinzii. 

Reazemul mobil reprezentat schematic în punctul 2 din figura 5.3 dă 
posibilitatea grinzii să se rotească în jurul acestui punct, precum și să se de- 
plaseze în lungul. suprafeţei de rezemare. Acest tip de reazem împiedică depla-. 
sarea însă pe o direcţie perpendiculară pe această suprafaţă. Reacţiunea în 
acest caz este dirijată perpendicular pe direcţia deplasării libere a reazemului, 
punctul de aplicaţie al acesteia fiind punctul de rezemare al grinzii. 

Încastrarea este tipul de reazem care nu permite grinzii nici un fel de depla- 
sare sau rotire (fig. 5.4). Un exemplu de asemenea rezemare îl constituie fixa- 


V b 


d d 


© 


Fig. 5.3. Grindă dreaptă arti- Fig. 5.4. Grindă dreaptă încastrată 
culată la un capăt și rezemată la un capăt şi liberă la celălalt. 
liber de celălalt. 
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&/ 


Fig. 5.5. Grinzi pe două sau mai multe reazeme: 


a — grindă pe două reazeme zu ci lă; rindă t | i 
cu consolă; b — grindă cu patru Teazeme articulată; c grindă continuà 
g 


pe patru reazeme, 


rea capătului i plyny 7 ; 

ae eoin Ina oaa intr-un perete. Peniru determinarea reacţiunii 

ES a azem, se poate imagina că E : AI SU 

fix (articulaţi N ÎL ae pa agina că acesta provine dintr-u 

md o); orna ! s-a luat posibilitatea de a EAS» e daia iesi Mă 

» Peln introducerea unei forțe situate la10o acte aa în 
; scare distanță de reazem, 


În acest mod reacţiunile dir T i S e t e Ti y 
. H Li > runtr-o incastrare si La } i / ze i 
j ; ] 4 d ai SIN é | e ale unul eazem fix ( 1 


n ) a + i i i 
tema fe tinem un cupiu produs de forta ce impiedică rotirea (M) 
a pri gi mpa pe două Sau ma! multe reazeme de tipul celor di ; 
ie a ale 9 rau prezentate citeva asemenea grinzi si reacțianile i 
pă ti psm a catormtä unor sarcini (nereprezentate în desen) M 
r.ae rezemare, grinzile se T fig. 
Port dul, lor AR e se numesc r. fi 
prp pamare) gru sc rezemate (v. 
em ct eop cu console (fig. 5.5, a)'sau cu console şi ai să 
ieia k wa a s reacttunilor ăcestora se determină aplicîndu. se soul 
- in SLE Jé 5 “primă iti i ia t 
eneh peta A eee ET ca grinda, sub acțiunea taturoi 
t exterioare CI Și reacțiuni), să se afl echilibr ini 
ie Oare” (sarcini; şi. rei » sa se afle în echili 
seama de ipoteza făcută, că grinzile ce se studiază au fortele mă 


Han, se ni i a Perie ya 3 rinse în ac l 
pian, se pol serie trei eonatii de echilibru din’ p elași 


statică, şi anume: 
IX = 0: EY =0: EM = 0; 


unde: XX şi intă 
mri rA 2Y reprezintă suma componentelor pe axa, respectiv pe nor- 
tuturor hiöinanteldr f af nau N aj inclusiv reacţiunilor ; XM — suma 
Á ortelor, inclusiv PAE à 4 H 
reazemele grinzii. a reacțlunilor în raport cu umil dintre 


Cu ajutorul a ii | 
cestor ecuaţii s i i i i 
go BL RAR on oguata se pot, deci, determina maximum trei reacțiuni 
n sonha } e ale căror reazeme dau trei reactiuni se numesc grinzi 
iati eri pna A pe, alrigingr număr de reacțiuni este mai mare decit 
rei (fig. 5.5, ac parte din categoria grinzi ic nedetermi i 
PAE 8 A RILA A g grinzilor static nedeterminate Și. se 
j Reacţiunile la grinzile static determinate se calculează. luindu-se axa 
pati a axă Oz, originea axelor de coordonate O fiind unul din reazemele 
gri dar eai alege ti Ce ete pe axă in punctul de origine ales 
4 reazemele care fixează grinda, introduci i | 
Age paria moral 1 f i grinda, introducindu-se în locul 
espunzătoare tipului de legătură i i i 
unile ă respectiv. Se scrie 
suma proiecțiilor tuturor fortelor irecți i erd 
ect f pe direcția axei Oz şi se egalează cu 
t l { t Dr ș zero, 
= aea astfel aom parenta orizontală a reacţiunii reazemului fix Pen- 
"minarea reacțiunilor verticale se pot seri 
n m gg a 3 e se pot scrie momentele tuturor for- 
t e uă puncte ale grinzii (de obicei, reaz steia) și 
J çel, reazemele acesteia) si 
S : . . . i H 
e egalează de asemenea cu zero, ecuația de proiecţie pe verticală rapi fi 
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Ținindu-se 


folosită pentru verificare. În locul a două ecuaţii de momente se poate folosi 
o singură ecuaţie de momente și condiția că suma proiecţiilor tuturor forțelor 


pe direcţia axei Oy este egală cu zero. 


Fig. 5.6. Grindă dreaptă pe două reazeme 
încărcată cu o sarcină concentrată înclinată. 


EXEMPLU DE CALCUL 


še cere să se calculeze reacţiunile la grinda dreaptă simplu rezemată, încărcată cu o 
| sarcină concentrată P înclinată faţă de orizontală cu unghiul « (fig. 5,6), 


f rezolvare: 


l Se alege sistemul de axe 20y ca în figură. j 
| — Se descompune forța P in două componente, una orizontală P, și alta verticală Pg, 


| ale căror valori sint 
P, = Pocosa; 
Po A 
— Se înlocuiesc legăturile grinzii prin reacţiunile V,, H, şi Va care se presupun pozi- 


tive (orientate în sensul pozitiv al axelor de coordonate). 
— Se scrie că momentele tuturor forţelor pe grindă în raport cu reazemul 1 sînt egale 


cu zero: 
| EM, = — Va + Pasing= 9; 


Pa 


V = — sin a. 


— Se scrie că suma tuturor proiecțiilor forțelor pe direcția axei Ox este egală cu zero: 
ZX = H, + P cos a = 0; Hı = — P cos «. 


Se scrie că suma tuturor proiecțiilor forțelor pe direcția axei Oy este egală cu zero: 
r a a 
XY = — V, + P sin a + Va=0; V, = P sin a — V= Psinafi causa 


| Semnele pozitive arată că sensul ales corespunde sensului real al reacțiunilor. Semnele 
negative arată că sensul ales este invers celui real. 


5.3. EFORTURI ÎN BARELE DREPTE SOLICITATE 
LA - ÎNCOVOIERE. .FORŢĂ TĂIETOARE. 
MOMENT ÎNCOVOIETOR 


La rezolvarea unei probleme de încovoiere, prima etapă o constituie ale- 
gerea, schemei de calcul şi determinarea reacţiunilor. În etapa a doua se de- 
termină secţiunea grinzii în care se produc eforturile maxime și valoarea lor. 
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1 — Rezistenţa materialelor şi organe de mașini, cl. X—XI 


Aceasta necesită cu i i 

e noașterea valorilor forțelor interi i 

. n . . x a TA erioar 
w o ȘI a variaţiei lor în lungul grinzii. Î et ace o DEE 
ara orizontală simplu rezemată din fi icitată j 
Da PP ! n figura 5.7, a, solicitată de forțele D 
Vigi V 


legătură, n mri o forță și un cuplu, ambele 
é or exista astfel pe fața din stinga a sectiunii ' și | 
iar pe fața din dreapta forța T şi cuplul M. e E A, r 
tronsoane sînt legate între i 
exterioare, forţele T şi 7” i i i M' i « 
gimn , fort ȘI T” ca și cuplurile M și M' sînt egale și' de sensuri con- 
Pi - Lila aie forţă tăietoare, iar cuplul M se numeşte moment inco 
P. ura 9./, € s-au reprezentat schematic grinzile din fi f 
Valorile forței tăietoare şi momentului goi se aa les și cu 


Fig. 5.7. Grindă dreaptă simpl 
G u reze- 
mată solicitată la încovoiere n Sarcini | 
verticale: | 


a — definirea elementelor 


eometrice; 
b separarea în două a aizi orini | 
plan normal pe axă; c — reprezentarca 

schematică a figurilor a şi b, 


= 


Pepper 


Fig. 5.8. Convenţia de semne pentru forța tăietoare: 
a — pozitivă; b — negativă. 


iile de echilibru ale unuia din cele două tronsoane. Considerîndu-se de exemplu 
tronsonul din stinga secţiunii şi scriindu-se ecuaţia de echilibru a forțelor pe 


verticală, se obține 


T' = Vu — Pi — Pa, 


adică T’ este egal şi de sens contrar cu suma algebrică a tuturor forţelor ver- 
ticale situate la stînga secţiunii. Scriindu-se ecuaţia de momente față de cen- 
trul de greutate al secţiunii, se obține M” egal și de sens contrar cu suma alge- 
prică a momentelor forţelor (inclusiv a cuplurilor aplicate pe grindă) situate 
la stînga secţiunii. Deoarece forța: T și cuplul M, care acţionează pe faţa din 
dreapta a secţiunii, sînt egale și de sens contrar cu 7”, respectiv M’, forţa 
ţăietoare T' şi momentul încovoietor M se determină după cum urmează: 

Forţa tăietoare, într-o secțiune a grinzii, este egală cu suma algebrică a tuturor 
proiecțiilor pe normala la axa grinzii, a forţelor exterioare (inclusiv reacţiunile ) 
care acţionează asupra părții din grindă situată la stinga secţiunii sau a celor 
din dreapta secțiunii cu semn schimbat. 

Momentul încopoietor, într-o secțiune a grinzii, este egal cu suma algebrică 
a tuturor momentelor forţelor și cuplurilor exterioare (inclusiy ale reacţiunilor ) 
care acționează asupra părții din grindă situată la stinga secțiunii sau a celor 
din dreapta cu semn schimbat. 

Pentru a se obţine aceleaşi valori şi aceleași semne pentru forța tăietoare 
şi momentul încovoietor, independent de faptul că se alege tronsonul din 
stinga sau din dreapta secţiunii, s-a stabilit următoarea convenţie de semne: 

— forța tăietoare T se consideră pozitivă atunci cînd pe faţa din dreapta 
secţiunii este îndreptată în sus, iar pe faţa din stînga este îndreptată în jos 
(fig. 5.8, a) și negativă în situaţia inversă (fig. 5.8, b); 

— momentul încovoietor M se consideră pozitiv atunci cînd rotește sec- 
ţiunea din dreapta în sensul acelor unui ceasornic şi pe cea din stinga în sens 
contrar (fig. 5.9, a) şi negativ în situaţia inversă (fig. 5.9, b). 

Pentru dimensionarea sau verificarea unei grinzi, trebuie găsite însă 
valorile maxime ale acestor eforturi. În acest scop se construiesc aşa-numitele 
diagrame de forţe tăietoare şi momente încovoietoare. Acestea sint nişte gra- 
fice care -arată cum variază valorile lui T, respectiv M în diverse secţiuni 
ale grinzii, funcţie de distanţa acestoră faţă de o origine aleasă (de obicei, 
unul din reazemele grinzii). 

Modul de trasare a acestor diagrame este prezentat în cele ce urmează. 


EPET 


Fig. 5.9. Convenţia de semne pentru momentul încovoietor: 
a — pozitiv; b — negaliv. 


5.4. TRASAREA DIAGRAMELOR DE FORŢE TĂIETOARE 
ȘI MOMENTE ÎNCOVOIETOARE 


x 


Diagramele forțelor tăietoare şi momentelor încovoietoare se construiese 
folosindu-se definițiile stabilite. Pentru aceasta se parcurg următoarele etape: 
— se stabilesc: un sens de parcurs al barei și o origine de la care să se 
măsoare variabila z. Se alege ca origine unul din reazeme, de obicei reazemul 
din stinga, iar ca sens de parcurs, sensul de la stînga la dreapta; 
— se calculează reacţiunile barei sub acţiunea sarcinilor; : 
— se scriu relaţiile care dau forța tăietoare și momentul incovoieton 
funcţie de variabila x pe diverse intervale ale grinzii; 
— se reprezintă grafic variaţia acestora alegindu-se o linie de reper pu: 
ralelă cu axa grinzii și de aceeaşi lungime cu ea. 
Forţele tăietoare și momentele încovoietoare se reprezintă față de această 


linie de reper la o anumită scară. Forţele tăietoare pozitive se reprezintă. 


deasupra liniei de reper și cele negative — dedesubt, iar pentru momentele: 
încovoietoare invers, adică cele pozitive dedesubt și cele negative deasupr 
liniei de reper. 3 

În cele ce urmează sint prezentate citeva exemple de modul în care se 
construiesc aceste diagrame pentru cîteva cazuri simple de încărcare. 


EXEMPLE DE CALCUL s 


1. Grinda de susținere a unui scripete (fig. 5.10, a). Convenţional aceasta poate f 
prezentată ca în figura 5.10, b şi reprezintă o grindă simplu rezemată încărcată cu o sarcină 
concentrată. i 


Rezolvare: a 


Se notează cu 7, 2, 3 reazemele şi 
punctul de aplicaţie al sarcinii. Acestea 
sînt punctele de pe bară în dreptul căror: 
atit forța tăietoare cît şi momentul îne 
voietor își schimbă legea de variaţie. 


W 
Se calculează reacțiunile, scriindu-se 
ecuațiile de momente în raport cu reaze- 
mele barei: y 

VI — Pb = 0; 
Vi pa HP i 
ia 
Rezultă "a 

Pb Pa 
a rap 


Forţa tăietoare pe intervalele 4 — 
şi 3—2 este dată de relaţiile 


Tip m pr, 
Fig. 5.10. Grindă simplu rezemată încărcată CE Mie tame e Pa 
cu o sarcină concentrată: 
a — grinda de susţinere a unui scripete; b — repre- Pb Pa 
zentarea schematică a acesteia și diagramele de Ta = Vi — P= — -P =- — = Va 
eforturi T și M. l 
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Se constată că tn dreptul secțiunii 3 diagrama are un salt. În această secțiune, forța 
țăietoare trece prin valoarea zero. În secțiunea situată imediat în stînga secțiunii 3 


valoarea forţei tăietoare este Tg: = 2, iar într-o secțiune situată imediat în dreapta 


Pa 
secțiunii 3 forța tăietoare are valoarea Tee = — — 


Din diagrama de forțe tăietoare construită rezultă că pe intervalul între două forțe 
concentrate forja tăietoare este constantă, iar în dreptul lor au loc discontinuități a căror va- 
Joare este egală chiar cu valoarea acestor forţe. 

Momentul încovoietor pe intervalul 1—3 este 


Ms = Va Po. 


Din această relaţie rezultă că momentul ncovoietor variază liniar. În secţiunea 7 
valoarea lui se obţine înlocuindu-se în relaţia d: mai sus z = 0, M, = 0, iar în secţiunea 3 
ab 
inlocuindu-se z = a, Ms=P ti 


Momentul încovoietor pe intervalul 3—2 este 
b 
Mz. = Fatir lăsa =P g Rati mO 


ab 


şi are de asemenea o variaţie liniară, avînd valorile extreme pentru z = a, M, = P T 


respectiv pentru z = l, M, = 0. ; 
La aceeași expresie a momentului încovoietor pe intervalul 3—2 se ajunge dacă se iau 
forțele situate la dreapta secţiunii cu semn schimbat, şi anume 


Ma = Veti Piy, 


P j ab 
Valorile extreme se obțin pentru z'=0, M,=0, respectiv pentru z'=b, Ms rea è 


Se observă pe această diagramă că: 

— pe porţiunea de grindă pentru care forța tăietoare este constantă momentul înco- 
voietor variază liniar; + 

— diagrama își schimbă panta în dreptul forţei concentrate; 

— valoarea maximă a momentului are loc în secţiunea în care forța tăietoare trece 
prin zero. 5 

Cea mai mare valoare a momentului de pe grindă este “ p, 


Pab rd 
Mmas = M; = —-—. d 


fe ti 
Pentru cazul cînd forţa concentrată este aplicată pe mijlocul deschiderii grinzii, adică 


l : 3 
a = b = —, momentul încovoietor maxim are valoarea 
2 


Mmas = >>: 
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2. Grindă pentru susţinerea unui planșe | 
fig. 5.11, a). Reprezentarea schematică a acesteia 
lf „ 5.11, b) este o grindă simplu rezemată încăn. 
ată de sus în jos cu o sarcină uniform distribui 
reprezentată de greutatea proprie și încărcătura 
acesteia, considerată ca avind intensitatea P mă 
surată în N/m. 


Rezolvare: 


; | 

Se determină mai întîi reacţiunile din reazeme, | 
Ținînd seamă de simetria de încărcare a barei, cele 
două reacţiuni rezultă egale între ele, respectiv | 


i Dl 
PPG gga 


Forţa tăietoare pe intervalul 7—2 este 


8 Ta = Vu pa = 2 — pa. 

Fig. 5.11. Grindă simplu rezemată 3 

încărcată cu o sarcină uniform Se observă din această relație că forța tăietoare 
repartizată: variază liniar în funcție de z, avînd valorile extreme 


a — grinda de susținere a unui planşeu; 
b — reprezentarea schematică a acesteia 


pentru x = 0, T, = zi şi pentru g = l, T, = — 21% 
şi diagramele de eforturi T și M. 2 2 


Momentul încovoietor pe intervalul 7 — 2 este i 


£ pl paz? pz 
12 1 P 3 3 j i ( ) 


Din această relaţie rezultă că valoarea momentului este funcţie de pătratul abscisei i 


diagrama de variaţie fiind o parabolă de gradul doi. Trasarea se face calculindu-se circa 
3—4 puncte ale acestei curbe. Se obțin astfel: 

— pentru z = 0; M,=0; 

l pl l p}? 
— pentru z = —, S = ; 
P 2 , 3 4 ( 2 ) 

— pentru z =., M, = 0. 

Trasîndu-se această diagramă, se observă că cea mai mare valoare a momentului înco- 
voietor are loc în secțiunea situată la mijlocul grinzii, acolo unde forța tăietoare este zero. 

Din trasarea celor două diagrame rezultă că peniru bara încărcată cu o sarcină uniform 
distribuită, forja tăietoare variază liniar, iar momentul încovoietor variază parabolic. 

De asemenea se observă, ca și în diagramele din exemplul 7, că în secțiunile în care 
forța tăietoare trece prin zero momentele încovoietoare au valorile mazime sau minime. 

3. Grinda de susţinere a saboţilor de frinare a unui volant (fig. 5.12, a). Schematic, 


în figura 5.12, b se reprezintă ca o grindă simplu rezemată, încărcată cu un cuplu concen- 
trat M, =F c. à 


Rezolvare: 


Reacţiunile V, și V, se determină din ecuaţiile de echilibru. Se obţine 


V= VP, = Mo. 
l 
Pe porțiunea dintre 7 şi 3, forța tăietoare este constantă și egală cu i 
Tis = — V, = e. 
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Cilindru de Tina 


a 


m 
© 
g 


Mo 


(M) 


Fig. 5.12. Grindă simplu rezemată încărcată 
cu un cuplu: 

— sţinere a saboţilor de frinare a unui 
send A A Mpin ace a schematică a acesteia și 


-diagramele de eforturi T și M. 
` 


Fig. 5.13. Grindă încastrată la un capăt 
şi (n cărcată cu o sarcină concentrată pe 
capătul liber: 


— trambulina de sărituri în apă; b — repre- 
fentarea inpoi de eforturi 
şi M. 


Pentru porţiunea 3—2, forţa tăietoare este de asemenea constantă: 
Mo 


Dă 


Tare Pa == 


Momentul incovoietor pe prima porţiune de grindă este 


M 
A Fa e foc 


Valorile extreme pe această porţiune sînt: pentru æ = 0, M, = 0; pentru z = a, 
M, = — E a. 
Pentru porțiunea de grindă 3 — 2, momentul încovoietor este 


My = =F Ma Hei Mo 


Variația este de asemenea liniară cu valorile extreme: pentru z = a, 


b 
B a+ Ms = Miir? 


E EI 0, . . . X 
o ik ah grafică a forței tăietoare și a momentului încovoietor rezultă pe 


j i ie, şi — în drepiul secțiunii 
ii rimul exemplu și o altă concluzie, şi anume j 
"n 7 er pii A Aime de momente Pean n a mi = pen pote 
lina pentru sărituri în apă (fig. 5.13, a). Ac i 
la ocara aer pe capătul liber cu o sarcină concentrată (fig. 5.13, b). 


zi 


ca 


Rezolvare: 


Rezultă astfel pentru diagrama de forțe tăietoare: 


P A r D: Di. p 
Din ecuațiile de echilibru se obțin reacțiunile i Tis meS ze 
Vi=P; Mi= Pl. 


—— 3 Tae = ——; 
Forţa tăietoare are o valoare constantă pe toată lungimea barei egală cu P. Moment | 
încovoietor într-o secţiune oarecare z are expresia i 
Ma = Vaz — Mi= Pe Pl= Pi i A 


R a e UERN E 


Variația acestui moment este liniară, avînd valorile extreme: pentru 2 = 0, M, 


— Pl şi pentru s = l, M, = 0. Rezultă deci că valoarea maximă a momentului încovoie 
tor are loc în acest caz în încastrare. 


De obicei se întilnese însă cazuri complexe de încărcare în care pe grindă 
se găsesc concomitent sarcini concentrate, cupluri, sarcini uniform. reparti: 


zate după o lege oarecare. Se remarcă pe aceste diagrame concluziile prezentate la cazurile pinpie studiate, și 


! A A a A 
Diagramele de eforturi pentru aceste cazuri se construiesc în acelasi mod | anume:pe intervalele de pe grindă 7—3 și 3—4 forfa tăietoare este constantă, iar momentu 


: : : incovoietor are o variaţie liniară; i EA ETE NATA 
ca și pentru cazurile simple, după cum se arată în exemplul de calcul ce E pe intervalul 4—2, forţa tăietoare variază liniar, iar momentul încovo 
mează. 


a ; a. 
gnis "remarcă de asemenea saltul din diagrama de forțe tăietoare în dreptul sarcinii 
j “concentrate și cel din diagrama de momente în dreptul cuplului. 


EXEMPLU DE CALCUL 


| 5.5. TENSIUNI ÎN BARELE DREPTE SOLICITATE 
Î | NAVIER 
Să se construiască diagramele de eforturi pentru grinda dreaptă simplu rezemată soli- LA ÎNCOVOIERE. FORMULA LUI N 
citată ca în figura 5.14. 


2 
P PL 


© @i OTTA 
jei 


J 
A, A 
apen 


După cum s-a arătat mai înainte, forța tăietoare şi momentul NY ogor 

Rezolvare: sint de fapt rezultanta tuturor tensiunilor care ap poneaza. pe iecare din 
suprafețele elementare AA in care poate fi impărțită secțiunea. 

“În cazul cel mai general, pe 0 asemenea suprafață SENSER AA a? poate 

Se calculează reacțiunile scriindu-se considera că tensiunea este distribuită. uniform şi are pe unitatea de supra- 


față valoarea p = A, sensul şi direcţia fiind cele ale forţei elementare AF. 
A 


(7) 
e 


raport cu cele două reaze ale grinzii 
Jf E= | . mi Fie Dacă direcţia componentei o este cunoscută (normală pe suprafaţa sec- 
P Pag ROE Miggie al eani țiunii), direcția componentei + cuprinsă în planul secțiunii se determină prin 
4 ie AIA a ătorul raționament, BAR ET 
Pentru ca rezultantele tuturor forțelor elementare, AF să se hi yi a 
-9P Kki= £ A forță normală pe axa grinzii (forţa tăietoare) cuprinsă în aul e achionare 
n 8 orțelor și un cuplu (momentul incovoietor M) perpendicu ar pe poon l è 
PL3 PI e este plan de simetrie al grinzii) este necesar ca aceste forţe fler erpare, 
PA re a Pl == E ee Vă pectiv tensiunile J, să fie simetrice în raport cu planul de acţionare a 
Sti i orelor (fig. 5.15). A i 2 AAAA LPE AAR 
Direcţia tensiunii normale o; fiind cunoscută, rezultă că tensiunea tangen: 
= Va nag ală r are o componentă paralelă cu planul de aul al sarcinilor ty ŞI 
3 d altă c ntă t, perpendiculară pe acest plan. : că 
: r 4 coruperea că ră anra T este echilibrată numai de tensiunile 
K Diagramele de eforturi se construită langențiale ty şi este egală cu suma tuturor acestor tensiuni pe întreaga supra- 
AP ţinîndu-se seama de definițiile date și d îi A ti respectiv; 
id concluziile rezultate din exemplele de con i PS A 
Fig, 5.14. Grindă dreaptă simplu rezemaţă  Struire a acestora pentru cazurile de încăr T= pi ivi AA. 
solicitată la încovoiere cu diverse sarcini. cări simple prezentate mai înainte. A 


j 
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Fig. 5.15. Tensiuni pe secţiune în barele solicitate la încovoiere. 


De asemenea, rezultă că momentul încovoietor M, este echilibrat numai 
de tensiunile normale o; și este egal cu suma tuturor momentelor elementare | 
produse de aceste tensiuni. Momentul elementar AM, produs de tensiunea 
care acţionează pe suprafața elementară AA situată la distanța y del 
axa Oz este 


AM, = ou yAA, 


produsul AA fiind forța elementară care produce acest moment elementar, 
Rezultă 


Mi= D o VA. (5.2) 


A 


Cunoscînd faptul că forța tăietoare produce tensiunile tangențiale ty și 
7, pe secțiune, iar momentul încovoietor produce tensiunile normale o, stu- 
dierea acestora din urmă se poate face pentru cazul particular de încovo: 
iere în care T = 0. Acest caz, în care pe secţiune există numai moment În: 
covoietor, este cunoscut sub denumirea de încopoiere pură. 

Un caz de încovoiere pură îl prezintă o grindă dreaptă, pe capetele căreia 
se aplică cîte un cuplu (fig. 5.16). i 

La încovoierea pură în oricare secțiune normală pe axa barei, momentul 
încovoietor este același și produce tensiunile o, a căror mărime variază pe 
secțiune de la un punct la altul. Pentru determinarea modului de reparti: 
zare a acestor tensiuni pe secţiune, se recurge la experienţă. 

În acest scop se ia o bară de cauciuc de secțiune dreptunghiulară și se tra: 
sează pe feţele ei laterale o rețea de pătrate (fig. 5.17, a). Aplicind acestei b 
cîte un cuplu pe fiecare capăt, ea se va deforma, muchiile pătratelor de pt 
partea convexă lungindu-se, iar cele de pe partea concâvă scurtindu-se, 
Rezultă astfel că fibrele longitudinale se lungesc pe partea convexă și 
scurtează pe partea concavă. Trecerea de la fibrele care se lungesc la o 
care se scurtează este continuă; deci există un strat de fibre ce nu-şi schimbă 
lungimea şi separă partea comprimată 
a grinzii de cea întinsă, constituind 
prafața neutră (fig. 5.18). Intersecţia 
acestui plan (suprafaţa neutră) cu pl 
secţiunii normale pe axa grinzii se face 
după o dreaptă numită axă neutră, 


M M 


Fig. 5.16. Bară dreaptă solicitată la 
încovoiere pură. 
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Verificarea 
Bernoulli la încovoiere: 
a— bara inainte de solicitare; b — bara 


ipotezei lui Fig. 5.18. Definirea diverselor elemente geo-. 
metrice caracteristice unei bare solicitate la 


încovoiere. 


Fig. 5.17. 


după solicitare. 

Planul neutru intersectează de asemenea planul de simetrie al grinzii după 
o dreaptă ce poartă numele de fibră medie deformată, care la barele drepte se: 
confundă cu axa barei. 

„Pe aceleași feţe laterale, după deformare, se observă că liniile transversale 
ale reţelei se înclină una față de alta, dar rămîn drepte şi normale faţă de 
liniile longitudinale. De asemenea se observă că unghiurile pătratelor defor- 
mate rămîn drepte, nu există deformaţii de lunecare, ceea ce confirmă că pe 
secțiune nu apar tensiuni tangenţiale. 

Din motive de simetrie gi pe faţa opusă reţeaua, de pătrate se deformează 
la fel. Aceașta îndreptăţeşte concluzia, ce se poate trage, că modul în care 
se produc deformaţiile în interiorul barei este asemenea celui ce se petrece în 
exterior. În consecinţă, planul neutru devine după deformare o suprafaţă 
cilindrică, planul de acţionare al forțelor care este plan de simetrie al grinzii 
rămine neschimbat, nu se deformează, axa neutră este o dreaptă perpendicu- 
lară pe planul de acţionare al forţelor, iar secţiunile transversale ale barei se 
rotesc în jurul axelor neutre, ) 

Acest mod de a se:deforma al grinzii, la care axa acesteia după deformare 


rămîne în planul de acţionare al forțelor exterioare, se numeşte încopoiere 


plană. 

Se poate spune deci că la încovoierea pură, grinda se deformează, astfel 
incit se verifică ipoteza lui Bernoulli, după care o secţiune plană şi normală 
inainte de deformare rămîne plană și normală și după deformare. 

Cu ajutorul acestei ipoteze se poate stabili, după cum se va vedea mai 
departe, legea de variaţie a lungirii fibrelor, respectiv a tensiunilor pe înăl- 
țimea secţiunii grinzii. 

„Pentru aceasta se izolează din grinda de mai sus un element de lungime 
iniţială Zo (fig. 5.19) mărginit de. secţiunile transversale A+ şi Ag normale pe 
axa grinzii. După deformare, aceste două secţiuni vor face între ele un unghi ọ, 


toate fibrele încovoindu-se. Fibrele cuprinse pe suprafaţa neutră îşi vor 


păstra insă lungimea iniţială lo. Dacă momentul încovoietor are sensul po- 
tiv ca în figură, fibrele situate sub axa neutră se lungesc, fiind întinse, iar 
cele situate deasupra acestei axe se scurtează, fiind comprimate. Alegind axa 
Ttutră ca axă Oz a secţiunii, distanța unei fibre oarecare m—n pină la această 
axă va fi y. Notind de asemenea raza de curbură a fibrei medii deformate cu p, 
Wbra m—n va avea înainte de deformare aceeaşi lungime cu cea a fibrei 
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Deoarece asupra barei acţionează numai cuplul M, înseamnă că forța 
ială ÎN = 0. Se poate scrie deci că suma tuturor forțelor axiale elementare 
AN, ce acţionează pe suprafețele elementare AA, este egală cu zero. Deci 


N= Da AA=0. (5.5) 


Înlocuindu-se tensiunea o; cu expresia (5.4), se obține 


iu YA =E AA =0. 
N D asil 


Raportul = fiind constant, nu poate fi zero, şi deci 
P ră 
DDyAA =0. (5.6) 
A 


Această expresie reprezintă momentul static al suprafeţei secţiunii grinzii 
in raport cu axa neutră. Pentru ca expresia (5.6) să fie nulă, trebuie ca axa 
neutră să treacă prin centrul de greutate al secţiunii. k 

Rezultă, deci, concluzia că, la încovoierea barelor drepte, axa neutră irece 

) de greutate al secţiunii. ; ; 
ii. aiat A arătat, valoarea lui o; depinde de mărimea cuplului M care 
solicită bara. Între acest cuplu și tensiune există relația (5.2). i 

Înlocuindu-se în relația (5.2) expresia lui o; din relația (5.4), se obține 


mn = pọ. j 

După deformare, fibra m—n se lungeşte şi deoarece raza ei de curb ră 

este p + y, lungimea totală a acesteia m' — n' este egală cu (0 + yjg 

Lungirea acesteia este diferenţa dintre cele două lungimi şi se determi 
scriindu-se 

Al = (p + e — pe = yo. 4 

Alungirea acestei fibre este i 


| E 
i ayp Ly AA= SO PAA. (5.7) 
e= io 63 M= Dă N MASE Ra 
pe ẹ i y E z Fi ; 
i 2 intă entul de inerție Z, în raport cu axa 0z. Deci 
Din această relație, rezultă că alungirea fibrelor este proporțională Dar y*AA reprezintă mom pied P 


distanța pînă la axa neutră, avind valoarea maximă în fibrele cele mai depăr 
tate de planul neutru, pozitivă pentru y pozitiv, deci alungire, şi negativă 
pentru y negativ, deci scurtare. 
Alungirile și scurtările respective sint însoţite de tensiuni normale a, 
Admiţindu-se că fibrele longitudinale ale barei nu se apasă una pe alta, că 
sînt supuse la întindere sau compresiune simplă şi că tensiunile normale nu 
depășesc limita de proporţionalitate, se poate aplica legea lui Hooke şi ten: 
siunea normală este i 


relația (5.7) se poate scrie 
M= E (5.8) 
p 


Împărțind între ele relațiile (5.4) și (5.8), se obține 


(5.9) 


g= Ee = EZ 3 (5.4) 

p m 

Deoarece, pentru o grindă dintr-un material dat, modulul de elasticitate A 

este o constantă și unui cuplu M îi corespunde o anumită valoare a razei de 

curbură p, se poate conchide că tensiunile normale o pariază liniar pe secțiune 
ca şi alungirea e. : 

Rezultă, deci, că atit o;cit şi e sint egale cu zero în planul neutru şi au valorile 

$ 


Această relație exprimă legătura ce există între tensiunea normală ce 
apare pe secțiune într-un punct oarecare al secţiunii, momentul M din acea 
ue şi forma și dimensiunile secţiunii cuprinse în Iz.. 

Formula de mai sus poartă numele de formula lui Napier. i 

Din relaţia (5.9) rezultă că cea mai mare tensiune are loc în fibrele cele mai 
depărtate de axa neutră, pentru care y = Ymax: În acest caz, relaţia devine 


maxime în fibrele cele mai depărtate de acest plan. ui ni dyi ga Mmo 
Tensiunea normală este pozitivă, pentru y pozitiv, și negativă, pentru 4 Ci = Omas = g Ymax op 

. . . i pal să d . z e 
negativ. Partea din grindă situată dedesubtul planului neutru este întinsă, a 


iar cea situată deasupra acestuia este comprimată. 

Reprezentind tensiunile normale aca niște vectori normali pe secţiune, Ol 
sensul către exteriorul grinzii, pentru tensiunile normale de întindere, şi cu 
sensul invers pentru cele de compresiune, atunci extremităţile vectorilo 
vor forma un plan ab, care trece prin axa neutră 0z (fig. 5.19). 


Introducînd noţiunea de modul de rezistenţă definită în capitolul 4 (re- 
laţia 4.22), se obţine 


(5.10) 
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Relaţia (5.10) constituie formula de bază pentru calculul de rezistenți 
la încovoiere al unei bare drepte. Structural ea este analoagă cu formula d, 
calcul ce dă tensiunile normale la solicitarea de întindere sau compresiune 
respectiv c; = E, à 


efort și conține deci sarcini 
ce acționează asupra grinzii, iar numitorul reprezintă mărimi ce conţin formą! 
şi dimensiunile geometrice ale secțiunii transversale a grinzii. 


| , după cum trebuie determinată una sau 
alta din cele trei mărimi pe care le conține. 0] 


5.6. CALCULUL DE DIMENSIONARE, VERIFICARE | 
ȘI DETERMINARE A MOMENTULUI | 
CAPABIL LA ÎNCOVOIERE A 


În legătură cu aplicarea formulei lui Navier sint neces 
precizări: 

1) Formula stabileşte legea de variație a tensiunilor normale pe secțiune 
în ipoteza încovoierii pure: Experimental însă s-a stabilit că ea poate fi apli- 
cată şi în cazul încovoierii simple (atunci cînd pe secţiune există și forțe tăie- 
toare), cind secţiunile grinzii nu mai rămîn plane după, deformare. 

2) Formula dedusă se aplică numai pentru grinzi ale căror secţiuni au o. 
axă de simetrie, iar sarcinile aplicate se găsesc în planul de simetrie al aces- 
tora. 

3) Axa neutră de la care se măsoară Ymax trece prin centrul de greutate, 
al secţiunii şi este perpendiculară pe axa de simetrie a acesteia. 


are următoarele! 


5.6.1. Calculul de dimensionare 


Pentru efectuarea acestui calcul trebuie avut în vedere faptul că tensiu- 
nea din oricare punct al barei nu trebuie să fie mai mare decit valoarea rezis- 
tenței admisibile. 

Dacă bara de dimensionat are aceeași secţiune pe toată lungimea ei, la 
dimensionare se ia în consideraţie tensiunea maximă corespunzătoare celui mai 
mare moment încovoietor de pe grindă, determinat-din diagrama de momente. 
încovoietoare. na K 

În cazul în care bara este alcătuită din tronsoane de diferite secţiuni, la 
dimensionare se ia în considera 
sonului de dimensionat. 


Relaţia de dimensionare se obţine din condiția 
M i mag 


Gi mar = <o, 


Wire 


ais 


de unde 


(5.11) 
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e ; z 7 inzi 
Din această relație se obține valoarea modak de meni A grin 
ti v . Y . . . Ei iunii a i 
i i rma şi dimensiunile secț 
mensionat, nu însă și forma și "IRI 
4 3 indicație asupra alegerii secțiunii se poate obține din modul de comp 
erial înti i compresiune. : i 
materialelor la întindere şi c e, y tet 
N în care materialul din care se emoa UE al pa: y i 
i i istențele admisibile p i 
i la compresiune (oţelul), rez je S ; la 
N lat e o ele. Datorită acestui fapt, din considerente econo ; 
ă iuni ă de simetrie. i i 
i eră secţiunile cu două axe de simetrie. — Peas 
4 “ppt în care materialul grinzii rezistă diferit la iei per şi Ap mm 
fonta, betonul, pietrele), secțiunea goual repue rN site NA, Demi 
? . . v . v e's ei is e i 
i tisfacă condiția de rez le 
i dimensiunile sale să sati i co r 1 i 
întru acest caz se preferă secţiunile cu 0 axă de psi Fei 
O altă indicație legată de alegerea tpe opon grinz 
ili € i ă a materialului. i 
o utilizare cît mai bună a i DPN ee 
ÎN Aceasta se realizează luîndu-se 0 n m ABIA b ipid grel pa 
i i ă n calcul, r 
rezistență necesar, rezultat amn ul, Pe me 
„aia le i ă a secţiunii a cărei suprafaţă să fie 
obţine printr-o formă a secțiunii a că i Aa 
Deta e ă. Aceast l rin faptul că numa 
mai ărtată a se explică p p r 
ărtată de axa neutră. Aceast | pr Bu 
ete se ating valorile maxime ale tensiunilor egale cu rezistenţ 
admisibilă. Restul secţiunii este cu 
atit mai neeconomic folosit, cu cât 
se află mai aproape de axa neutră. 
Deoarece cantitatea de material 
necesară la realizarea unei grinzi 
este proporţională cu aria sec- 
țiunii acesteia, pentru una și 
aceeaşi arie a secţiunii, mate- 
pialul este folosit cu atit mai eco- 
nomic, cu cit modulul de rezistenţă 
este mai mare. Deci buna utilizare 
a materialului se apreciază prin 


mărimea raportului LA Cu cit va- 


loarea acestuia este mai ridicată, cu 
atit sezţiunea aleasă este mal eco- 
nomică. Ă 


EXEMPLE DE CALCUL 


1. Se dă grinda dreaptă simplu reze- 
mată din figura 5.20. 

Se cere: , 

— să se construiască diagramele de 
em se dimensioneze, considerînd 
grinda pe rînd cu secțiunea circulară cu 
diametrul d, cu secțiunea pătrată de 
latură a, cu secțiunea dreptunghiulară de 
laturi b, respectiv k = 1,5 b, cu secțiunea 
inelară de diametru exterior D şi interior 
d = 0,8 Ð și cu secţiunea profil Z; 

— să se compare rezultatele dimen- 
sionării şi să se tragă concluziile dai x 
Bep, privind, onig a Dia ia A Fig. 5.20. Grindă simplu rezemată încărcată 

. = , 


lex. 
dai= 140 MPa. Pai 
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reazemul 2. și ecuația de. proiecţii pe verticală, respectiv 


Rezolvare: 


Se calculează reacţiunile din reazeme scriindu-se ecuaţia de momente în raport [i 


P 2 2 21 2P 
VI —— => — P— + Pl=0; y. = cesti pepe 
falaonl 18.8 yai aa R S 
Din aceste două ecuații rezultă a 
P 14 
hss V,= “P. = 
1 9 > 2 9 


Se construiește diagrama de forțe tăietoare. E 
Valorile forțelor tăietoare în diverse puncte de pe grindă sînt 


P E ang 


A 2P 13 
Ti = Vh = 2; ST N =- P=- p 
1 1 9? Pph Ta 3 Pi Tia 3 Pi fi Bi 
PI 14 14 | 
Tem Tae = 28; Top al p, 
4 3+e 3 9 2 2 9 | 
Valorile momentelor încovoietoare în diverse puncte de pe grindă sînt, 

My =0; Ms pl Pl, 

3 136 54 : | 
H Pg 

Much L uppie iiaia 

3 138 3 27 ? l 
MEM Pie su: M,=0 


şi 3 forța tăietoare variază liniar şi mom 
menea, că forţa tă 


Din aceste diagrame se remarcă că pe porțiunea de grindă cuprinsă între secțiunile 7 


' entul încovoietor parabolic. Se remarcă, de ase- 
ietoare are valoarea zero în secțiunea care anulează expresia | 


P IL ab. 


aut TA A a. | 
respectiv în z = $ În această secțiune momentul încovoietor trece printr-o valoar | 
maximă, respectiv | 
M, = Pnn E dat a Pin napi. 
l 2 9 9 l 162 162 


tiv valoarea 
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— Dimensionarea se face cu cea mai mare valoare a momentului încovoietor, respet 


14 14 | 
27 „18 000.8 = 28 000 Nm. | 


Mimas = Mae = — Pl = 
27 


Modulul de rezistență este 
Ta 
Wes imie a AUO — 200. 10-e 
Gai 140 + 105 
— Considerind grinda cu secţiunea circulară: | 


n: Dy j aaea 3 [am 
d? 3 - 10- 
We nee = E, de unde d = |/ 32Wznee IAR - 400 storuri x 
32 n T 


= 0,126 m = 126 mm. 
— Considerînd grinda cu secțiunea pătrată: 


a? e li eilsistiuer ET e 
Waz nec = zg” de unde a = 6 Wa nee = Y 6-200 -10€ =Y I2- 10° = 


= 0,106 m = 106 mm. 


Rezolvare: 


— Considerind grinda cu secţiunea dreptunghiulară: 
2,2553 


3 S r ai 
Me A i dd = T N a Prao A0 L terta S mi 
en 6 6 2,25 2,25 


k= 121,5 mm. 


— Considerind grinda cu secţiunea inelară: 


(Di — d!) _ zD?(1 — 0,41) __ 0,59%. 
323p tii 32 32 


NE er gl A PETE TN 
32 32.200. 1p-° 
de unde D = Venec 7 -— 
0,597 0,597 
__— Considerînd grinda cu secțiunea 1, din STAS 565-80 se găseşte că profilul cu modulul 
de rezistență cu valoarea mai mare decit Wz pecs dar cea mai apropiată de aceasta, este cel 
corespunzător lui 120 pentru care Wz nec = 214 cm?. - 
— Pentru compararea cantității de material, folosită la realizarea grinzii cu diverse 
forme de secțiune, este suficient să se compare între ele ariile sectiunilor corespunzătoare. 
Aceste arii sînt următoarele: 
— pentru secțiunea circulară: 


Wz nec 


= 0,151 m; d = 0,8D = 0,12 m. 


7 * 0,1262 
4 4 
— pentru secţiunea pătrată: 


= 124 + 10472 ; 


Ap = a2 = 0,1062 = 112,36 + 10-4 m?; 
— pentru secţiunea dreptunghiulară: 


Aa = 1,502 = 1,5 * 0,0812 = 98,41 * 10-4 m?; 


— pentru secțiunea inelară: A; = 
= 64,43 + 10-4 m2; à 7 
— pentru secțiunea I: Ar = 33,5 * 1074 mê. 


Concluzia ce se impune este aceea că grinda cu secţiunea I înglobează o cantitate de 
material de circa patru ori mai mică decit grinda cu secțiunea circulară. 


2. La o grindă de fontă cu secțiunea din figura 5.21, raportul dintre tensiunile la 
încovoiere în fibrele extreme eşte 


E. (pa — d?) = 0,367 
[A LA 


D2 


0,36 © 0,4512 = 
Zi 


o Oat . 


= = 


Oa Sac 


1 
3 


Să se găsească dimensiunea b a grinzii. 


Dacă ÎL — Da = L hı+h=10, atunci 
Sa 2 s 
hı = 2,5 cm și ka = 7,5 cm. 
Scriind că suma momentelor statice ale 
suprafețelor simple ce alcătuiesc suprafața 
compusă, în raport cu axa Oz, este egală cu 
momentul static al suprafeței compuse în 
raport cu aceeaşi axă, rezultă - 
b. 4 + 8*2-*6 = (2b + 16)h, de unde 
rezultă b = 18,7 cm. 


> 


> 


Fig. 5.21, Grindă de fontă cu secți- 
unea T. 
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5 — Rezistența materialelor şi organe de mașini, cl. X—XI 


5.6.2. Calculul de verificare 


Dacă asupra unei bare date, ca dimensiune și formă a secţiunii, urmează 
să fie aplicată o anumită sarcină, trebuie să se verifice dacă aceasta poate fi 
suportată. În acest scop se verifică tensiunea efectivă, care trebuie să fie 
mai mică decit rezistența admisibilă. Ca și la dimensionare se determină mai 
întîi secțiunea în care acţionează momentul maxim și se calculează valoarea 
modulului de rezistență W,. 

Tensiunea normală efectivă se obține din relația 


Modul de rezolvare al unei asemenea probleme poate fi urmărit pe exem- 
plul de calcul următor. 


EXEMPLU DE CALCUL 


Să se verifice grinda de oţel din figura 5.22 de secţiune circulară cu,diameirul d = 
= 0,11 m, încastrată la un capăt şi încărcată cu o sarcină concentrată P pe capătul 
liber, dacă lungimea ei este Z = 4 m. 


P = 14,5 kN, iar oai = 120 MPa. 


Rezolvare: 


diagrama de momente încovoietoare. Rezultă astfel reacțiunile 
H, = 0; V, = P = 14,50 kN; M, = PI = 14 500*1 = 14 500 Nm. 


| Momentul încovoietor într-o secțiune oarecare z față de încastrarea aleasă ca 
origine este 


Ma = —M, + Vie = — PI + Pe = —PU-—m0szsi, 


Variația momentului încovoietor este liniară şi are ca valori extreme, M, pentru 

æ = 0 şi M, pentru z = l. 
M, = —Pl; M, = 0. 
Modulul de rezistență pentru secțiunea circulară este 
3 . 3 
Wa TE E ii tat 9 
32 32 

__ Mmax _ 14500 
© Wap  130,604:10—° 


Tensiunea care ia naştere în grindă este mai mică decit rezistența admisibilă şi deci 
grinda rezistă la sarcina P ce-i este aplicată. 


= 111 MPa < 120 MPa. 


y Fig. 5.22. Grindă dreaptă 
încastrată la un capăt și 
încărcată cu o sarcină 
concentrată pe capătul 

liber. 
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(5.12) 


Se procedează ca şi în exemplul precedent, calculindu-se reacţiunile și construindu-se 


5.6.3. Calculul sarcinii capabile 


Într-o serie de aplicaţii practice este necesar să se stabilească sarcina 
maximă cu care poate fi încărcată o grindă solicitată la încovoiere. 
În acest caz. 


M: cap SM, maz — W, Gai» (5.13) 

unde: , i ră , 
Mimas este momentul incovoietor maxim care acționează asupra barei; 
Micap — momentul cu care poate fi încărcată bara fără să se depă- 


şească rezistența -e1 admisibilă. , 
Modul de rezolvare al unei asemenea probleme poate fi urmărit pe exem- 
plul de calcul următor. = a 


EXEMPLU DE CALCUL 


Pentru grinda cu consolă din figura 5.23 din oțel de secțiune pătrată cu latura de 4 cm, 
avind deschiderea 1 = 1,2 m şi consola = 0,4 m, Se cere să se determine sarcina 


concentrată maximă pe care o poate suporta pe capătul liber, dacă Gai = 120 MPa. 


Rezolvare: 


Modulul de rezistenţă al secţiunii este 

3 

Wa = 2 = 6% = 10,68 + 1020 mi. 
6 6 


Momentul capabil trebuie să fie deci 


Micap = Wazoai = 10,68 * 10-6* 120 + 100 œ~ 1280 Nm. 


"Se determină valoarea momentului maxim de “pe grindă. Momentul este maxim la, 
reazemul 2 și are valoarea 


[i 
Mi maz = = = 0,4P. 


Aceasta trebuie să îndeplinească condiția M; maz SMicap și deci 
0,4 P < 1280. 
Rezultă 


Praa = 1260 BIN: 
04 


(0) 


Fig, 5.23. Grindă dreaptă în con- 
solă simplu rezemată, cu o sarcină 
concentrată pe capătul liber. 
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5.7. TENSIUNI TANGENȚIALE LA ÎNCOVOIERE 


La încovoierea simplă într-o secţiune oarecare există, alături de momentul 
încovoietor, şi o forţă tăietoare. Aceasta din urmă este rezultanta tensiunilor 
tangenţiale ce iau naştere în secţiunea grinzii. Tensiunile tangenţiale nu se 
ropartizează uniform pe secţiune, cele maxime ajungind uneori la valori 
importante, mai ales la grinda de secţiune dreptunghiulară îngustă sau de, 
secţiune compusă din dreptunghiuri (profiluri). 

La o bară solicitată la încovoiere simplă, tensiunile tangenţiale sint mici 
ca valoare, în comparaţie cu cele normaie, și pot fi neglijate la calculul de 
încovoiere. men d 


Capitolul 6 


RĂSUCIREA 


6.1. FENOMENUL RĂSUCIRII. DEFINIȚIE, EXEMPLE 


Se zice că o bară dreaptă de secţiune circulară sau inelară este supusă 
la răsucire pură dacă asupra ei acționează la extremităţi două cupluri My 
situate în plane perpendiculare pe axa barei, de valori egale şi avind sensuri 
contrarii (fig. 6.1). Neexistind alte forţe, este evident că aceste două cupluri 
își fac echilibru, deoarece au momente de valori egale și sensuri contrare; 
sub acţiunea lor bara va rămine deci în repaus. l 

După aplicarea celor două cupluri, axa barei rămine în continuare dreaptă 
în raport cu situația în care ea era neincărcată, în timp ce secțiunile sale 
transversale se rotesc una față de cealaltă, dacă se menţine fixă una din 
extremitățile barei, rotirea secţiunilor transversale Va fi cu atit mai accen- 
tuată, în raport cu secţiunea menţinută fixă, cu cît distanța faţă do această 
secțiune este mai mare. ; 

Rotirea relativă a două secțiuni transversale ale barei are ca efect apariția 
unor tensiuni cuprinse în planul acestor secțiuni, deci a unor tensiuni tan- 
gențiale; intrucit bara nu este solicitată în lungul axei şi secțiunile sale ră- 
l -mîn plane după deformare, în cazul răsu- 
cirii nu apar tensiuni normale; acest rezultat, 
nu este valabil decit pentru bara de secţiune 
circulară sau inelară. l ; 

Există o diferență esențială în ceea ce pri- 


a barelor drepte care au alte forme de sec- 


plane și perpendiculare pe axa sa inainte de 
solicitarea la răsucire, iși pierd forma lor plană, 
adică se „deplanează“ în mod apreciabil, fap 


Bernoulli. 
În cele ce urmează se tratează numai răsu 
cirea barelor de secţiune, circulară sau inelari 


Fig. 6.1. Bară dreaptă de sec- 
ţiune circulară supusă la solici- 
tarea de răsucire. 
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veşte comportarea la răsucire a barelor drepte 
de secţiune circulară sau inelară, faţă de aceea 


ţiuni, pentru care secţiunile barei, care erau 


care. face imposibilă aplicarea ipotezei lui 


_ Ca exemple practice de piese care pot fi considerate bare drepte supuse 
şi la răsucire se citează: burghiele maşinilor de găurit, arborii de transmisie 


ai tuturor maşinilor, arborele elicei unui avion etc, 


6.2. SOLICITAREA LA RĂSUCIRE PRIN ACŢIUNEA SIMULTANĂ 
A MAI MULTOR CUPLURI, DIAGRAME ALE MOMENTELOR DE RĂSUCIRE 


Pe lingă cazul barei drepte solicitate la răsucire prin acţiunea a două cu- 
pluri aplicate la extramităţile sale, în practică se mai întîlnesc cazuri în care 
bara este acționată Js un număr mai mare de cupluri, aplicate în plane per- 
pendiculare pe axa barei. Ca exemplu în acest sens se pot da arborii care 
transmit mișcarea de la un motor electric la maşina pe care o acţionează 
(pompă, ventilator, maşină-unealtă). În acest caz, cuplurile situate în plane 
perpendiculare pe axa sa transversală sînt în echilibru, intrucit bara respec- 
tivă trebuie să se afle fie în repaus, fie în mișcare uniformă de rotaţie. 

Pentru determinarea tensiunilor tangenţiale care iau naștere în diferi- 
tele secțiuni ale unei bare drepte supuse la răsucire, este necesară determi- 
narea. valorilor pe care le au momentele de răsucire; aceasta se face trasind 
diagrama de variaţie a momentelor de răsucire. 

Definiţia momentului de răsucire care acționează într-o secţiune a barei 
este asemănătoare definiţiei forței tăietoare sau momentului încovoietor din- 
tr-o secțiune a unei bare drepte, și anume: momentul de răsucire care acționează 

„în secțiunea transversală a unei bare drepte este reprezentat de suma momentelor 
tuturor cuplurilor, situate în plane perpendiculare pe axa barți, care acţionează 


porțiunea de bară situată în stinga secţiunii considerate sau de suma momentelor- 


tuturor cuplurilor care acționează porțiunea de bară. situată în dreapta secțiunii 
considerate, luată cu semn schimbat. 

Se consideră negativ momentul de răsucire situat la stinga secţiunii al 
cărui sens de rotire privit din secţiunea considerată este cel trigonometric 
şi pozitiv-invers. Se mai foloseşte și convenţia după caro se consideră pozitive 
cuplurile motoare şi negative cele consumatoare. 


Pe figura 6.2 se poate urmări modul de trasare a diagramei de momente. 


de răsucire pentru un arbore asupra căruia acţionează o serie de cupluri per- 
pendiculare pe axă ce sînt în echilibru. ; 

Din diagrama obţinută rezultă că cele patru porţiuni ale barei sint acţio- 
nate de momente de răsucire avind valorile —3, —8, —17 şi +1, în Nm 
care reprezintă valorile momentelor de răsucire pentru aceste porţiuni. 


(H) -30 


Fig. 6.2. Bară dreaptă supusă acțiunii 
simultane a mai multor momente de -80 
tăsucire; trasarea diagramei momentelor 

de răsucire, || 
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6.3. CALCULUL MOMENTULUI DE RĂSUCIRE PENTRU BARELE 
DREPTE AFLATE ÎN MIȘCARE DE ROTAȚIE UNIFORMĂ (ARBORI) 


Solicitarea de răsucire a unei bare drepte poate avea loc și în cazul în 
care bara respectivă. se află în mişcare de rotaţie uniformă. Acest caz este 
întîlnit foarte frecvent în construcţia de mașini la arborii de transmisie, 

Din diagrama momentelor de răsucire trasată pentru acest caz rezultă 
că momentul de răsucire este constant pe întreaga porţiune a arborelui, fiind 
egal, în același timp, atit cu momentul cuplului motor, cit şi cu momentul 
cuplului rezistent. În cele ce urmează se determină valoarea acestui moment 
de răsucire cunoscîndu-se că motorul transmite prin intermediul arborelui 
la consumator o putere P(kW) şi că arborele se roteşte în mod uniform cu 
turaţia n (rot/min). Pentru aceasta va trebui să se ţină seama de faptul că 
puterea unei mașini se exprimă prin produsul dintre momentul M al cuplu- 
lui pe care îl produce maşina respectivă şi viteza unghiulară de regim u; 


P = Mo. 
Deci 1 
ML, 
“o ` 


Momentul de răsucire M,, în newtoni-metri (Nm) rezultă din relația 


MINm] = 9550 —PLEWI_ . (6.1) 


n[rot/min] ` 


- Din această relație rezultă că, întrucit turația n este aceeaşi pentru toate 
porțiunile unui anumit arbore, diagrama momentelor de răsucire poate fi 
înlocuită cu diagrama puterilor transmise pe diferite porțiuni ale arborelui 
considerat. Într-adevăr, după cum rezultă din cele de mai înainte, diagrama 
puterilor transmise nu este altceva decit diagrama momentelor de răsucire 
multiplicată cu raportul n/9550. 


6.4. TENSIUNI TANGENŢIALE ÎN BARE DREPTE DE SECŢIUNE CIRCULARĂ 
SAU INELARĂ SOLICITATE LA RĂSUCIRE 


Examinind deformaţiile mici care apar în cazul unei bare de dimensiuni 
mici separată dintr-o bară de secţiune circulară solicitată la răsucire prin 
acțiunea unui cuplu de moment M, aplicat într-una din secţiunile sale ex- 
treme, cealaltă secțiune fiind considerată fixă, rezultă (fig. 6.3) că genera- 
toarea AB de lungime Al şi rază OB egală cu r, care erau orizontale, ajung, 
după aplicarea acestui moment, respectiv, în poziţiile AB’ și OB’. Conside- 
rînd figurile ABB' și OBB’ ca două triunghiuri dreptunghice avind cateta 
BB’ comună şi notind cu y şi, respectiv, Ag unghiurile ascuţite opuse acestei 
catete, rezultă 


De unde 
BB' = AB tg y = OB tg Ag. 


7O. 


Din ultima egalitate rezultă 


OB 
tg y = re Ao. (6.2) 


Ținind seama că pentru un- 
ghiuri mici tangentele sînt egale 
cu valorile acestor unghiuri, ex- 
primate în radiani, şi înlocuind 
0B cur şi AB cu AI, rezultă 


y=r—. (6.3) 


: 3 oš x Fig. 6.3. Deformaţiile mici ale barei de secțiune 
e : k pe i Al aer 
Se WAPA GR. ag astă circulară, încastrată la o extremitate şi soli- 
relație este vala Mă numai pen- citatăla răsucire prin acțiunea unui cuplu de 
tru valori mici ale unghiurilor moment Mt, aplicat în extremitatea liberă. 
P ; 


şi Ag. 


Unghiul Aq reprezintă deplasarea unghiulară (unghiul de rotire ) al secțiunii 
situate la distanța Al față de secţiunea rămasă fixă; toate celelalte secţiuni 
cuprinse între aceasta și secţiunea fixă se rotesc cu unghiuri, cu atît mai mici, 
cu cit se află mai aproape de secţiunea fixă. Raportind unghiul Aq cu care 
se roteşte această secţiune, la distanța ei față de secţiunea fixă, se găsește 
unghiul de rotire specifică a două secţiuni, situate una faţă de cealaltă la o 
distanță egală cu unitatea 


Ag ọ 
Al n (64) 


ọ fiind unghiul de rotire al secţiunii situate la distanţa l față de secţiunea fixă, 
măsurat în radiani pe 'centimetru. Deci relația (6.3) devine 


y PU . (6.5) 


Întrucît unghiul y reprezintă micșorarea unghiului drept, el nu este altceva 
decit lunecarea specifică a elementelor acestei bare supuse la răsucire. În baza 
legii lui Hooke, tensiunile tangenţiale + din planul secţiunii transversale 
sint proporţionale cu lunecările, adică 


t= Gý; (6.6) 


unde G reprezintă modulul de elasticitate transversal, în Pa. 
Înlocuind în această relație valoarea lunecării specifice y dată de rela- 
ţia (6.4), se obține 
t = Grô. (6.7) 


Întrucit modulul de elasticitate transversal G şi unghiul de rotire speci- 
fică ® sînt constante pentru o bară şi un moment de răsucire date, rezultă 
că tensiunea tangențială + variază proporțional cu raza r. Relaţia (6.7) 
reprezintă legea de. variaţie a tensiunilor tangenţiale pe secţiunea transversală 
a barei, şi anume: tensiunile tangențiale sînt nule în centrul secțiunii (la 
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Fig. 6.4. Diagrama -de variaţie Fig. 6.5. Echilibrul uneia din cele 


a tensiunilor pe secţiunea trans- două părţi ale barei' drepte de sec- 
versală a unei bare drepte de țiune circulară supusă la solicitarea 
secțiune circulară supusă la de răsucire. 

solicitarea de răsucire. 


r = 0), variază liniar pe secţiune şi sînt maxime în punctele situate pe con- 
turul secţiunii, adică pentru r = R, 


Tmax RE GOR, 


unde R reprezintă raza secțiunii circulare. 

Deoarece Tmas este tangent la conturul secțiunii, deci perpendicular pe 
rază, se admite că în orice punct al secţiunii tensiunea este de asemenea 
perpendiculară pe rază. Se obţine astfel în baza relaţiei (6.7). diagrama de 
variaţie a tensiunilor tangenţiale reprezentată în figura 6.4. 

Pentru a stabili legătura dintre momentul de răsucire M, şi tensiunea 

. ui | . . Fi -i t sa 
tangenţială t, se scrie ecuaţia de echivalență, 
M, aa Xrr AA == 0, 


unde AA reprezintă o porţiune foarte mică din aria “secţiunii asupra căreia 


„acţionează tensiunea tangenţială r. 


Înlocuindu-se în această ecuaţie valoarea lui 7, dată de relaţia (6.7), se 
obţine 
M, = ZGOr2AA. 
Întrucit mărimile G şi 0 sint constante, rezultă 
į M, — GOZr2AA. (6.8) 


Dar expresia Xr?AA reprezintă momentul de inerție polar al secțiunii 
transversale a barei în raport cu punctul O: intruċit se consideră numai 
răsucirea barelor drepte de secțiune circulară sau inelară, rezultă că acest 
moment de inerție polar nu poate avea decit una din expresiile 


l = m , respectiv J, = z (D? — d’), 


în care D, respectiv d, reprezintă diametrele secțiunii, 
Ținind seamă de această expresie, relația (6.8) devine 


M, = GOI. ei (6.9) 
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Dar din relația (6.7) rezultă că produsul 
G0=2, 


r 


care, înlocuit în relația (6.9), duce la expresia 


(6.10) 


Această relaţie reprezintă legea de variaţie a tensiunii tangenţiale pe 
secţiunea transversală a barei de secţiune circulară sau inelară. 

Cele mai mari tensiuni tangenţiale au loc în punctele situate pe conturul 
exterior al secţiunii celei mai încărcate: 


2 Mimaz Tmax 
Tmas pe 
p 
Renunţind la indicele „maz“ atribuit mărimilor t şi M, cu obligația de a 
alege din diagrama momentelor de răsucire cea mai mare valoare a acestui 
moment în valoare absolută şi înlocuind Fmax = R, se obține relația 


_ MR _ M, 
Tmax = Te = ae Tr 
p Ap. 

R 


Ținind seama că raportul 2 reprezintă modulul de rezistență polar al 


secțiunii, circulare sau inelare, se poate scrie 


Wa= z, respectiv W, = HA, 
Rezultă 
= Mi 
TS Wp Fi (6.11) 
de unde 


— pentru dimensionare (determinarea modulului de rezistenţă polar ne- 
cesar Wpnec) se foloseşte relaţia 


Peya Ei (6.12) 


Tat 


— pentru verificarea tensiunii: tangenţiale efective 7, se folosește relația 
M 

aj => a < Tai (6.13) 

— pentru calculul momentului de răsucire capabil Micap se foloseşte relaţia 

Micap = W pertav (6.14) 


în care ra reprezintă valoarea tensiunii tangențiale admisibile pentru mate- 
rialul din care este executată bara. 
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6.5. DEFORMAŢIILE BARELOR DREPTE DE SECȚIUNE CIRCULARĂ 
SAU INELARĂ SOLICITATE LA RĂSUCIRE - 


Unghiul de rotire specifică este dat de relaţia (6.4), și anume * 
Dia E 
l 
* Înlocuind în această relație valoarea lui 0 din relaţia (6.9), respectiv. 


se obţine 


(6.15) 


Această relaţie dă valoarea deplasării unghiulare q dintre două secţiuni 
depărtate între ele cu distanța l, măsurat în radiani, pentru cazul`in care 
toate secţiunile situate pe distanţa / acţionează cuplul de răsucire de mo- 
ment constant M, Pentru determinarea valorii acestui unghi: exprimată 


în grade rezultatul se înmulțește cu raportul 180, 
T 


Unghiul -de rotire specifică este 
gara ane., 
i Gl 
EXEMPLU DE CALCUL 


„1. O bară de oțel de secțiune circulară avînd diametrul D = 30 mm este supusă la ră- 
sucire prin două cupluri de momente egale M = 50 N - m şi sensuri contrare, acționînd în 
jurul axei sale longitudinale, în secțiunile de la capete, distanțele între ele cu 7 = 1,2 m 
(fig. 6.6). Se cere să se determine tensiunea tangenţială maximă, precum și tensiunea tan- 
genţială în punctele uneia dintre secţiunile transversale situate la distanţa r = 7,1 mm 
(G = 8,1 + 104 MPa). i 


Rezolvare: 


„__ Caracteristicile geometrice ale secţiunii transversale pentru calculul tensiunilor tangen- 
ţiale la răsucire se calculează sau se iau direct din tabele numerice. Astfel, pentru diametrul 
dat D = 30 mm = 3.cm, se găsesc 


Ip = 7,952 * 10 mt și Wp = 5,302 -10-0 mă, 


Pentru calculul tensiunii tangenţiale 
de răsucire se aplică relaţia (6.11) 
M să 


Wp 5,302 10-8 
< = 9,44 * 106 = 9,44 MPa. 
Tensiunea tangențială în punctul situat 
la distanța r = 7,1 mm (acelaşi în toate punc- 
tele situate pe cercul de centru 0 și rază r = 
= 7,1 mm) se calculează cu relația (6.10) 


| M 50° 7,141.10 

Fig. 6.6. Exemplu de calcul al unei bare t= =E = 0 ad 

drepte de secţiune circulară supusă la Tp MU 0 
solicitarea de răsucire, = 8,46 * 10% = 4,46 MPa. 


= 
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Același rezultat se obţine dacă se ţine seama de variaţia liniară a tensiunilor tanger fiale 


PR . —3 
T= q — = 9,44 + 100 PrO a T IEL MPE 
R 15107 


Deplasarea unghiulară a celor două secțiuni situate la extremitățile barei este dată 
de relația (6.15) 


Ml Siana u giad. 
GIp 8,1 e a 7,952 - 10-s 
- Transformiînd în grade, se obține 
e = 0,0093 T 0,533° = 31/59”. 
T 


2. Se cere să se dimensioneze un arbore de secțiune circulară din OL 50 STAS 500-68, 


‘care transmite o putere P = 36,8 kW la o turație n = 400 rot/min, distanța dintre 


roata motoare și cea antrenată fiind Z= 1,2 m, folosind atît condiţia de rezistență 
pentru Tap = 40 MPa cit și condiția de rigiditate pentru 0a = 0,25°/m. Se consideră 
G = 8° 10 MPa. 


Rezolvare: 


Dimensionarea pe baza condiției de rezistență. 
Se calculează valoarea momentului de răsucire 
M, = 9550 e Ge 

n 400 


= 877,7 Nm.- 


Diametrul arborelui rezultă din relația 


3 3 3 
= yi “Mr Ve. 877,7_ — 0,0436 m — 43,6 mm. 
T Tat m 40106 


Pentru dimensionarea arborelui pe baza condiţiei de rigiditate se foloseşte formula 


1 _ 7/82 Me 4 [32 877,7: 180: 100 
A m 8: 1010: 0,25: 


= 0,025 m. 


Se alege diametrul cu valoarea cea mai mare, adică d = 43,6 mm. 


PROBLEME NEREZOLVATE 


1. Să se dimensioneze un arbore de secţiune circulară care transmite o putere 
P = 370 kW la o turație n = 3 000 rot/min în următoarele ipoteze: 
— rezistenţa admisibilă la răsucire za = 60 MPa: 
— rotirea specifică admisibila Oa = 0,25%/m. 
Răspuns: d = 8,63 mm; d = 76,5 mm. 


2. Să se dimensioneze un arbore de secțiune inelară al unei maşini care transmite o 
putere P = 2210 kW sub o turație n = 300 rot/min, dacă raportul dintre diametrul inte- 


d 
rior şi cel exterior al arborelui este — = 0,8, iar rezistența admisibilă la răsucire Tar= 40 MPa. 
D 
Răspuns: D = 249 mm; d = 199,2 mm. 


3. Dacă în secțiunea arborelui motor, de diametru d = 20 mm, se produce o tensiune tan- 
genţială t = 70 MPa, să se calculeze lungimea arborelui, cind deplasarea unghiulară totală 
este ọ = 4°. Se dă: G = 8,1 101MPa, 

Răspuns: l = 808 mm. 
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Capitolul 7 
NOȚIUNI FUNDAMENTALE 
DESPRE ORGANELE DE MAŞI 


Creaţie tehnică a omului, mașina este realizată dintr-un ansamblu de 
elemente mecanice componente (organe), înlănţuite cinematic, cu mişcări 
strict determinate. 

Nici o mașină nu poate fi realizată fără cunoștințe temeinice despre orga- 
nele sale componente. 


7.1. ÎNSUȘIRI ALE ORGANELOR DE MAȘINI 


Organele de maşini sînt piese (eventual ansambluri de piese), avind rol 
funcţional unitar, care” intră în compunerea organică-structurală a oricăror 
maşini, agregate, mecanisme sau dispozitive. -Avind rol funcţional bine 
determinat, fiecare organ de mașină poate îi analizat, proiectat şi executat 
separat, considerindu-l însă interdependent ca solicitare și uzare cu celelalte 
organe cu care se asamblează. | 

Performanţele funcţionale și tehnice ale oricărei mașini depind de doi 
factori principali: concepţia proiectantului care elaborează schema de prin- 
cipiu a viitoarei maşini şi însuşirile calitative ale fiecărui element structural 
component. 

: Primul factor poate fi asigurat printr-o temeinică pregătire teoretică 
şi practică de specialitate a proiectantului. Al doilea factor demonstrează 
că performanța şi siguranța în exploatarea mașinii, durabilitatea și fiabi- 
litatea sa sînt hotărite de calitatea fiecărui organ component. Pentru aceasta 
organele de mașini trebuie să satisfacă următoarele condiții de bază: j 


— să corespundă integral scopului funcțional pentru, care se construiesc ; 
„„— să fie simple şi să prezinte siguranţă în exploatare, adică să reziste 
solicitărilor la ' care sînt supuse; 

— să asigure durata de funcţionare necesară în raport cu scopul, calita- 
tea materialului și a tehnologiei de execuţie. 

Rezistenţa propriu-zisă, „Pigiditatea,. rezistenţa la uzare şi rezistența la 
temperatură sint caracteristici ale materialelor organelor de mașini, care le 
mențin o anumită capacitate de a rezista şi de a funcţiona în diferite condiţii. 

Prelucrarea fără dificultăţi deosebite ca și interschimbabilitatea sînt, de. 
asemenea, însușiri de bază caracteristice multor organe de maşini cu rol 
funcţional deosehit. i 


7.2. CLASIFICAREA ORGANELOR DE MAŞINI 


Marea diversitate de forme şi dimensiuni permite gruparea organelor de 
maşini după o serie de criterii, dintre care mai importante sînt cele consiruc- 
tipe şi cele funcționale. 

Consiruciiv, organele de mașini se grupează în: organe simple (pene, nituri, 
suruburi, arcuri, osii și arbori, roţi etc.) și organe complexe (lagăre, rulmenţi, 
ambreiaje, vane etc.). Organul complex se caracterizează printr-un ansamblu 
de piese elementare, care numai în totalitatea lor pot îndeplini un rol func- 
tional unitar. 

După rolul funeţional, organele de mașini se grupează astfel: 

— organe pasive (nivuri, şiilturi, pene, arcuri, şuruburi de fixare etc.) 
care nu contribuie în mod direct la transmiterea, la realizarea sau la trans- 
formarea mișcării mecanice, ci doar la asamblarea elementelor ; 

— organe actipe (şuruburi de mişcare, roţi dinţate, arbori, manivele, biele, 
lanţuri de transmisie ete.), care, în funcţionare, au rolul de transmitere sau 
de transformare a mişcării. 


7.3. STANDARDIZAREA ÎN CONSTRUCŢIA DE MAȘINI 


Activitatea tehnico-ştiinţifică organizată pentru stabilirea terminologiei 
tehnice, a unor convenţii de reprezentare, metode optime de calcul, execuţie, 
exploatare și întreţinere a mașinilor este cunoscută sub numele de standar- 
dizare. 

Acţiunea de standardizare se destăşoară la nivel naţional, precum şi la 
nive] internaţional. 

Importanță şi eficiență economică maxime prezintă standardizarea la 
nivel naţional. În țara noastră, activitatea de standardizare este coordonată 
de Institutul Român de Standardizare. Această instituţie colectează proiec- 
tele de standarde de la niveluri interioare, le definitivează şi le supune legi- 
ferării. Ca urmare rezultă un act normativ republican, cu obligativitate 
juridică de aplicare, avind denumirea simbolică „STAS“. 

Acţiunea de standardizare internaţională și de lărgire a sferei de apli- 
care a standardelor este coordonată de Organizaţia Internaţională de Stan- 
dardizare „I.S.0.“. i adia 

Toate ţările cu industrie constructoare de maşini dezvoltată într-un anumit 
stadiu desfășoară o laborioasă activitate de standardizare. În tabelul de mai 
jos sînt date ţările și denumirile simbolice folosite pentru ` standardele res- 
pective. 


Tara Anglia Franța Italia Japonia RDG . BFG 
Standard BS AFNOR UNI dwg i TGL DIN 
Tara RBG y S.U.A. Suedia U.R.S.5. 
Standard CSN AISI; SAE SIS GOST 
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Problemele de tipizare şi standardizare sînt diverse. Aceste probleme 
- pot cuprinde referiri sistematice legate de: formă, dimensiuni, terminologie, 
indicaţii de calcul, caracteristici mecanice ale materialelor etc. 


7.4. INTERSCHIMBABILITATEA ORGANELOR DE MAȘINI 


Unificind caracteristicile dimensionale, ale formei constructive şi cele 
calitative ale pieselor, standardizarea creează condiţiile necesare realizării 
interschimbabilităţii organelor de mașini. 

Interschimbabilitatea este definită prin însușirile calitative ale pieselor 
unei mulțimi de a fi schimbate prin asamblare cu oricare din piesele altei 
mulțimi identice, prin respectarea integrală a condiţiilor funcţionale ale sis- 
temului tehnic din care face parte. 

Interschimbabilitatea se realizează prin asigurarea următoarelor condiţii 
specifice de bază: i 

-— stabilirea judicioasă a toleranțelor pieselor interschimbabile; ~ 

— folosirea maşinilor capabile să asigure în mod sistematic precizia formei 
şi à dimensiunilor pieselor respective; y 

— utilizarea materialelor cu proprietăţi calitative standard; 

— asigurarea pieselor de rezervă interschimbabile. 

Asigurarea condiţiilor de interschimbabilitate permite înlocuirea rapidă 
a pieselor uzate, fără a fi supuse nici unei prelucrări suplimentare. Ca urmare, 


prin organul de maşină interschimbabil înlocuit se restabilesc performanțele” 


inițiale ale ansamblului respectiv. De exemplu, rulmentul uzat dintr-un lagăr 
poate îi înlocuit, într-o perioadă de timp minimă, cu orice rulment nou de 
același tip şi dimensiune nominală fără nici o prelucrare suplimentară. Per- 
formanța lagărului mașinii respective este astfel restabilită. Stagnarea mer- 
sului mașinii respective, deci pierderile de producţie devin minime, deoarece 
interschimbabilitatea rulmentului respectiv reprezintă o soluţie tehnică 
optimă. 


7.5. EXECUȚIA ORGANELOR DE MAȘINI 


Principalele etape ale tehnologiei de execuţie a organelor de mașini sint: 
semifabricarea prin turnare, forjare, laminare, asamblare (prin sudare, lipire, 
nituire, încleiere, chituire). Prin aceste operaţii de bază se realizează semifa- 
bricate. Semifabricatele (laminate, turnate, forjate etc.) se supun operaţiilor 
de prelucrare mecanică (frezare, rabotare, strunjire, rectificare) sau nemecanică 
(acoperiri galvanice, tratamente termice etc.) prin care se obţin piese finite. 
Sub formă finită, organele de maşini pot fi folosit direct în procesul de mon- 
taj al maşinii. 

Piesele individuale, unicate, se execută cu o productivitate scăzută, deci 
cu o eficiență economică mai redusă. 

Execuţia pieselor în serie limitată este mai avantajoasă, productivitatea 
fiind sporită. Execuţia unui foarte mare număr de piese identice se poate 
realiza cu o productivitate maximă, folosindu-se maşini și agregate automate 
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Fig. 7.1. 


ui de maşină trebuie astfel concepută și 
let nu numai rolul funcțional, ci 
montajului şi transportului 


Forma geometrică a organul 
realizată încît să satisfacă cit mal up i 
şi optimizarea cerințelor execuţiei tehnologice, 


(fig. 7.1). 


Capitolul 8 
ASAMBLĂRI NEDEMONTABILE 


intă ii logice de 

Asamblarea mecanică reprezintă i) a prea pier. = a 

T . A i AAS . P Te 

izare : ături rigide sau a unei blocări în sa „In 
realizare a unei legături rigi pene e ie 
i Jar i blare se obţine un nou eleme gid, A 
iese separate. Prin asam țin e da 
A & maşină complex, cu rol funcțional bine deter gern Suta dle 

“După asamblare, elementele componente nu mai au posi ş 
sării relative între ele.. 


blările pot fi directe sau indirecte. Mii kat 
Da arariiikeior directe, legătura este asigurată nemijlocit între 


i i ălțui anso- 
elementele componente, de exemplu prin jra m eri po 
ire, îndoire, crestare, stringere elastică etc. 
nare, refulare, ştemuire, îndoire, ta 
Asamblarea indirectă presupune utilizarea e cr isa 
intermediare de' legătură, cum sint: niturile, cordoanele de s 4 


metalice sau nemetalice etc. 


substanțe 
lipiturile 


8.1. ASAMBLĂRI PRIN NITUIRE 


Părţi componente. Materiale. Clasificare 


Nituirea reprezintă operaţia se oleuiaă de iuni Fl n 7 pepe E 
ării a nituri i a capulu chi 4 
blării, de montare a niturilor şi de formare a ca] shid i 
componente ale asamblării sint reprezentate în figura 8.3. ia se dle 
seşte cînd asamblarea se realizează mai = pr d ma ai E m 2 a, 
i i jului nituirea s- C 
în cazul învelișului fuselajului aeronavelor, A ia mia 
joasă ă menea, în: cazul elementelo 
avantajoasă metodă de asamblare, De asemel 1 el n 
mmterials greu sudabile sau nesudabile, nituirea poste fi singura metodă 
rațională din punct de vedere calitativ şi economic. 
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Costul ridicat prin consumul 
sporit de materiale şi mano- 
peră, reducerea rezistenței prin 
micşorarea secţiunii :elemen- 
telor, etanșarea redusă, pro- 
ductivitatea scăzută şi zgomo- 
tul intens determină îngustarea 
domeniilor de aplicare a ni- 
tuirii. 


Ei Niturile sînt organe de ma- 
ZA ZA şini utilizate pentru realiza- 


rea asamblărilor indirecte, 
formate dintr-o tijă cilindrică 
sau tubulară, cu un cap inițial 
(fig. 8.1). Al doilea cap, denu- 
Fig. 8.1. Principalele faze tehnologice ale nituirii: mit cap de închidere, se formea- 


a — nituire manuală; 1 pi Lee Piece 2 — Leu ză la montare. Forma geome- 
tijei și formarea capului e inchidere; b — nituire mecanică trică a capetelor şi dimensiuni- 


prin mandrinare; c — nituire cu exploziv. 

le niturilor sînt standardizate. 

Capul de inchidere poate fi realizat manual (fig. 8.1, a), mecanizat (fig. 
8.1, bf sau cu exploziv (fig. 8.4, c). În figură sint reprezentate şi sculele spe- 

cifice nituirii. 
Materialele cele mai utilizate pentru executarea niturilor sînt: oţelul carbon 
obişnuit OL 34, OL 37; alama Am 63; cupru Cu 5; aluminiul AL 99,5 etc. 
Nituirile cu nituri de oțel avind dimensiuni reduse (d <10 mm) şi cele cu 
nituri din aliaje metalice neferoase se pot executa manual sau mecanizat — 
la rece. În cazul utilizării unor nituri de oţel avind d>20 mm, nituirea se 
execută la cald (prin încălzirea nitului înainte de formarea capului de închidere). 
Nituirea la rece a unor piese de dimensiuni mari poate produce zgomot 
„dăunător. În astfel de cazuri se urmărește înlocuirea asamblării cu nituri prin 
alt tip de asamblare, de exemplu prin sudare. 

Clasificarea niturilor. După destinaţia lor, niturile şi nituirile se pot grupa în: 

— nituri şi nituiri de rezistență, destinate preluării ș şi transmiterii anumitor 
forţe care au tendinţa de separare a elementelor îmbinate (v. fig. 8.3, b); 


Ti 


Fig. 8.2. Formele constructive ale niturilor. 
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Fig. 8.3. Asamblare cu niluri: 
a — cu hituri tubulare: 1 şi 2 — elementele îmbinării; 3 — nit tubular; b — cu nituri cilindrice. 
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= nituri și nituiri de rezis- Felig 
tentă — etanşare, destinate vase- 
lor și recipientelor în care se 
depozitează fluide la presiuni 
ridicate. 

Constructiy, asamblările nitu- 
ite se pot realiza: 4 

— prin suprapunere (fig. 8.3). 
cu o singură secțiune de forfecare 
a nitului; 

— cap la cap cu o eclisă, cu o Echsd 
secțiune de forfecare, sau cu două 


eclise ŞI CH 2 secțiuni de forfecare Fig. 8.4. Asamblare nituită cap la cap cu două 
a nitului (fig. 8.4). eclise« 
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8.2, ASAMBLĂRI PRIN LIPIRE 


Materiale. Tehnologie 


Prin lipire se pot realiza organe de mașini pentru aparate, folosindu-se 
piese separate, din același material sau din materiale diferite, totdeauna însă 
cu material de adaos, avind compoziţia chimică diferită de a materialului de 
bază. 

Lipirea se bazează pe forţele de coeziune intermoleculară între materialul 
de adaos și materialul pieselor supuse asamblării. Principalul avantaj îl consti- 
tuie simplitatea procesului tehnologic şi temperatura obișnuită de execuţie, 
care poate ajunge pînă la temperatura mediului ambiant. 

Domeniul de utilizare cuprinde atît execuţia unor asamblări noi în con- 
strucţia de mașini, mai ales în industriile electrotehnică și mecanică fină, 
cit si repararea diferitelor organe de mașini (obiecte din oţel, cupru, alamă, 
plumb, zinc, cabluri și conducte, piese și aparate electrice, elementele cir- 
cuitelor electrice etc.). Lipitură se numește compoziţia interpusă între piesele 
de asamblat şi se notează prescurtat cu Lp. Ea are temperatura de topire mai 
mică decît cea a elementelor supuse asamblării. 

Deși lipiturile sint mai puţin rezistente decit sudurile, prin faptul că lipi- 
rea se produce pe o suprafaţă, asamblarea poate asigura totuși o rezistență 
egală cu rezistenţa secţiunii elementelor asamblate. 

După natura lipiturii aceasta poate fi metalică și nemetalică. 

Lipituri metalice. După gradul rezistenţei mecanice și termice, Üp iiri 
metalice pot fi: moi şi tari. 

Lipiturile metalice moi au o rezistență la rupere R„<50—70 MPa şi o 
rezistență termică sub 450°C. Ca lipituri, în mod obişnuit se folosesc aliaje 
pe bază de cositor, plumb, zinc etc. Standardele în vigoare (STAS 96-80) 
cuprind următoarele mărci de aliaje pentru lipit: Lp 20: Sb; Lp 30; Lp 30 Sb; 
Lp 37; Lp 40; Lp 40 Sb; Lp 50; Lp 60; Lp 65; Lp 90. De exemplu, prin Lp 30 
se notează lipitura avind 30% Sn, i iar restul Pb. 

Lipiturile metalice tari — brazurile — au o rezistență mecanică și termică 
mai ridicată decît a celor moi (150—160 MPa și 1emperatura de topire peste 
450°C). Lipiturile tari cele mai uzuale se realizează cu alamă de lipit 
(STAS 204-77): Am 42 Lp; Am 47 Lp; Am 54 Lp; Am- Si-Lp; Am Sn Lp. 
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f — Rezistenţa materialelor şi organe de mașini, cl, X—XI 


Pentru lipirea elementelor din fontă 
se folosește aliajul -monel (68% Ni 
+ 28%-Cu + Mn + Si+ Fe), 
STAS 10881-77 prevede şi alte lipi- 
turi ca BAg 65 GiZn 708. 

Suprafeţele supuse  lipirii se 
curăţă pină la lustru metalic, prin 
decapare cu acid azotic sau, cind 
sint curăţite de oxizi şi impurități, 
se degresează prin alte mijloace, 

Pe scară largă se practică lipi- 
Pag rea manuală, uiilizindu-se ciocane 
i de lipit, executate din cupru (un 
bun acumulator termic), ca cele din 
figura 8.5. 

Un procedeu modern este lipirea în cuptoare electrice sau în cuptoare re- 
ducătoare (pentru reducerea oxizilor). Acest procedeu se aplică în general 
pieselor cu dimensiuni relativ mici. În acest scop, piesele care urmează să se 
asambleze se leagă cu sirmă pentru a se păstra contactul zonelor supuse lipirii, 

Citeva tipuri și forme uzuale de asamblări prin lipire sint reprezentate în 
figura 8.6. : 

Pentru îmbunătăţirea procesului de depunere a lipiturii se folosesc sub- 
stanțe auxiliare numite fluzuri. Fluxurile se prezintă sub formă de pastă, 
granule sau pudră şi sînt utilizate pentru dizolvarea oxizilor de pe suprafața 
supusă lpirii şi pentru îmbunătăţirea depunerii omogene a lipiturii pe supra- 
fetele respective. 

Lipituri nemetalice. Pentru realizarea asamblărilor cu lipituri nemetalice 
se folosesc substanţe chimice, numite adezipi. Lipirea cu adezivi se face la 
rece sau la cald, cu sau fără apăsare, ca în cazul lipiturilor metalice. 

Adezivii permit asamblarea elementelor din materiale diferite: lemn, hirtie, 
cauciuc, materiale plastice, sticlă, metale, ţesături etc. 

Cleiurile formează o altă categorie de lipituri. Ele se folosesc pentru în- 
cleiat (lipit) piese din lemn, ţesături, hîrtie. Temperatura de regim nu trece 
de 60*C, iar rezistenţa la tracţiune nu depășește 20—30 MPa. 

Chiturile se utilizează în special pentru realizarea asamblării elementelor 
metalice cu elemente nemetalice, de exemplu, porțelan cu metal (siguranțe 
fuzibile), sticlă cu metale (lămpi electrice) ete. Aceste lipituri au o rezistență 
satisfăcătoare pină la 130*C. 


Fig. 8.5. Ciocane pentru lipire manuală. 


Răşinile epoxidice se folosesc în special la asamblările metalice din construc-. 


ţii, de mașini şi aparate. 
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Fig. 8.6. Forme uzuale de asamblări prin lipire: 


a — prin suprapunere; b — cap la cap; c — în pană; d — cap la cap cu adaos; e ṣi f — prin suprapunere 
și răsfringere; g — elementele geometrice ale unei asamblări de rezistență; 1 — zona lipirii, 
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8.3. ASAMBLĂRI PRIN SUDARE 
Definţii. Procedee tehnologice. Forme constructive 


Sudarea este operația de realizare a asamblärilor nedemontabile la piese 
metalice sau nemetalice, prin folosirea încălzirii locale, a presiunii, a șocului 
sau combinat, cu sau fără folosirea unui material de adaos, similar cu al 

ieselor de asamblat. Prin sudare se realizează o legătură la nivel atomic 
între piesele respective. 

Rezultatul sudării este sudura formată din materialul de bază al pieselor 
asamblate cu sau fără material de adaos. 


Asamblările directe obișnuite se realizează prin încălzire locală și presiune. 

Asamblările indirecte se obţin prin încălzire locală, folosindu-se totdeauna 
un metal de adaos, similar cu metalul pieselor de asamblat. 

În industria constructoare de maşini, sudarea își lărgeşte continuu dome- 
niul de aplicare, fiind folosită în special pentru asamblarea materialelor meta- 
lice, la, piese separate sau la aceeași piesă, ca şi pentru reparaţii. 

Cordonul de sudură sau cusătura se tormează prin topirea materialului de 
adaos și parţial a celui de bază, în baia de sudură ce apare în procesul de sudare. 
Se numește material de bază materialul din care sînt executate elementele ce 
urmează să se asambleze. 

Sudabilitatea unui material defineşte capacitatea acestuia de a se suda în 
bune condiţii fără detecte (fisuri, pori, incluziuni etc.), printr-un procedeu 
tehnologic uzual. Sudabilitatea oţelului depinde de natura şi procentul ele- 
mentelor de aliere. Astfel, de exemplu, creşterea conţinutului de carbon 
într-un oţel scade capacitatea de sudare. După sudabilitate, metalele și aliajele 
se grupează astfel: perfect sudabile, satisfăcător sudabile, limitat sudabile, 
rău sudabile. De exemplu, grupa otelurilor carbon obişnuite este perfect su- 
adaos şi parţial a celui de bază, în baia de sudare ce apare în procesul de sudare 
bilă. : 

Avantaje şi domenii de aplicare ale sudării. În raport cu construcţiile nitu- 
ite, forjate sau turnate, asamblările sudate prezintă numeroase avantaje, 
ca: economie de manoperă și de materiale în medie pînă la 20%, deci ieftini- 
rea și uşurarea construcţiilor; posibilitatea executării unor piese cu forme com- 
plexe şi dimensiuni mari; folosirea integrală a secţiunii pieselor asamblate; 
posibilitatea creşterii productivităţii muncii prin automatizarea sau semiauto- 
matizarea operaţiei de sudare; eliminarea zgomotului dăunător produs prin 
nituire, uşurarea muncii, siguranță mai mare le etanșeitate ca şi la rezistență 
a asamblărilor din piese mici etc. 

Trebuie menţionat însă că prin sudare, deși se obţin totdeauna construcţii 
mai ușoare, uneori acestea nu sint mai ieftine. Pentru executarea sudării unor 
piese cu forme complicate sint necesare dispozitie speciale de poziționare, 
deoarece rezistența cordonului sudurii depinde și de poziţionarea elementelor 
supuse asamblării (fig. 8.7). 
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Fig. 8.7. Principalele tipuri constructive de asamblări sudate. 
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Fig. 8.8. Forma rostului cordonului de sudură. 


Detectarea defectelor de execuţie — în special lipsa de omogenitate = 
este mai dificilă decit în cazul nituirii, necesitind “aparatură specială și cali- 
ficare înaltă. Un alt dezavantaj îl constituie sensibilitatea sporită la 'solicis 
tări variabile sau prin şoc și necesitatea detensionării pieselor sudate. l 

În ultimii ani, in industria din țara noastră-s-au introdus numeroase pro- 
cedee moderne de sudare și de control al calității sudurilor. 

„Sudarea este folosită ca tehnologie de asamblare a două sau mai multe 
piese, ca procedeu de fabricaţie prin combinare cu alte operaţii tehnologice 
(ştanţare, matriţare etc.), cit și ca metodă de reparaţie sau înlăturare a unor 
defecte. i 

Se deosebesc două procedee diferite de execuție a asamblărilor sudate: 

— sudarea prin presiune; i 

— sudarea prin topire. 

„Sudarea prin presiune se produce fără adaos de metal, cu sau fără încăl- 
zire locală. Cind se foloseşte încălzirea locală, zonele respective se aduc la tem- 
peratura de sudare, apoi se presează puternic. ` 

Sudarea prin presiune, în puncte sau în linie, se aplică în special la asam- 
blarea tablelor subțiri. 


Sudarea prin topire se realizează uneori fără adaos de metal, în care sco 
atit zonele supuse asamblării cît şi materialul de adaos se încălzesc pînă l 
topire. Cele mai obișnuite procedee de sudare prin topire sînt: sudarea cu 
flacără de gaze (oxiacetilenică); sudarea cu arc electric (electrică), la care sursa 
termică este arcul electric și sudarea cu jet de plasmă. 


Forma rosturilor. Cele mai obișnuite forme ale rosturilor sînt în funcţie 
de grosimea elementelor asamblării: I — V — X — K — U (fig. 8.8). Pentru 
asigurarea unui cordon de sudură omogen, rostul se execută cit mai uniform 
şi cu suprafețe curate. 

Poziţia formăru cordonului de sudură, mai avantajoasă din punctul de 
vedere al calităţii şi rezistenţei, este cea orizontală. În celelalte cazuri, rezis- 
tenţa cordonului de sudură este mai redusă. ' 


Observație. În figura 8:9 sînt reprezentate citeaa tipuri de organe de 
maşini din elemente sudate. | 
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ORGANELE ASAMBLĂRILOR DEMONTABILE 


În construcţia de mașini, asamblarea demontabilă este definită printr-un 
sistem de legătură între două elemente, uşor montabile și demontabile, prin 
care se pot transmite în întregime forțele de solicitare! Asigurarea asamblării- 
dezasamblării repetate, fără deteriorarea pieselor componente, este posibilă 
rin utilizarea unor elemente specifice, numite organe de asamblare. Cele mai 
utilizate organe de asamblare sînt: penele longitudinale şi cele inelare; bol- 
urile şi ştifturile; inelele ondulate; elementele profilate sau cele canelate; 
piesele filetate etc. 


9.1. ASAMBLĂRI CU PENE ȘI CU ŞTIFTURI 


Penele sînt organe de maşini folosite. ca elemente intermediare de legă- 
tură între două piese cu axa geometrică longitudinală comună (fig. 9.1). 
Ele sînt folosite. foarte mult atit în construcţia asamblărilor fixe, cît şi în 
cea a asamblărilor mobile-ghidate, care necesită montări-demontări repetate. 
De obicei, prin pene se realizează legătura dintre arbori şi butuci. 

Cu aceste elemente se pot realiza asamblări simple, relativ precise, cu 
gabarit redus, ieftine şi cu montare-demontare rapidă. Dintre principalele 
dezavantaje ale asamblărilor cu pene se menţionează: introducerea unor con- 
centratori de tensiune periculoși atit în arbore cît şi în butuc, datorită varia- 
tiei bruște a secţiunii în zona de montaj, deformării pieselor asamblate prin 
baterea penei înclinate. Aceste neajunsuri le limitează domeniul de aplicare 
în construcţia unor mașini moderne, de mare putere şi turație. 

Clasificarea penelor şi a ştifturilor are la bază următoarele criterii: 


— poziţia penei în raport cu elementele asamblate, care imparte penele 
în transversale (fig. 9.1, a, b) și în longitudinale (fig. 9.1, c—i); 

— rolul funcţional le grupează în: organe de fixare sau solidarizare a ele- 
mentelor asamblate, de reglare sau de ghidare. 

Penele și știfturile longitudinale se montează cu axa longitudinală para- 
lelă cu axa comună a pieselor împănate (asamblate) (fig. 9.1, c—i). 

Penele şi ştifturile transpersale se asamblează cu axa longitudinală per- 
pendiculară pe axa comună a pieselor (fig. 9.1, æ, b). 

Principalele forme geometrice ale penelor sînt indicate în figura 9.1. 

Materiale şi indicaţii constructive de bază. Oţelul OL 50 tras la rece, cu 
secţiunea dreptunghiulară sau pătrată este preferat. |, 

Știfturile de siguranţă se. execută din oțeluri mai puţin rezistente, ca: 


BOI, 32, OL 37, OL. 42. 


Tehnologia modernă a început să utilizeze materiale plastice (policlorura 
de vinil) pentru executarea penelor. Acest material se poate turna direct în 
canalele de pană practicate în zona împănării. 

Penele şi ştifturile transversale se construiesc cu conicitate sau cu o încli- 
nare 4 : 50...] : 100. Această înclinare este necesară pentru a asigura împă- 
narea prin autoblocarea elementelor supuse asamblării, fără a recurge la 
alte element» constructive suplimentare. 
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Fig. 9.1. Principalele forme constructive de pene și reprezentarea lor schematică. 


9.1.1. Asamblări cu pene și cu ştifturi transversale 


Asamblările cu pene transversale (fig. 9.1, a) se utilizează la montarea 
unor piese cilindrice. Asamblările cu aceste tipuri de pene pot fi uşor și rapid 
demontate. Execuţia acestui tip de pană şi a canalelor în care se montează 
este mai costisitoare, ceea ce le face mai puţin utilizabile decit știfturile trans- 
versale. 

Asamblările cu ştifturi transversale pot îndeplini aceeaşi funcţie ca și 
penele transversale, dar cu aceeași formă constructivă, pot fi utilizate și 
pentru asamblări longitudinale (fig. 9.2, i, j). Unele ştifturi au o asemenea 
formă constructivă incit montarea şi demontarea lor repetată nu este posibilă 
fără deteriorare. (fig. 9.2, b, d, g). 

Penele transversale și ştifturile conice se montează prin batere cu ciocanul 
sau prin presare. Capetele lor sint racordate pentru a-nu se strivi în zona de 
contact. După batere, în perioada de serviciu a pieselor asamblate, penele 
sau ştifturile trebuie să nu se demonteze de la sine, adică trebuie să rămină 
autoblocate, panta fiind foarte mică (1 : 50 — 1 : 100), deci a = 30'..1%. 

Asigurarea autoblocării este satisfăcută construind pene cuo faţă incli- 


nată cu panta tg a = 1/25; deci x=2°. Pentru penele cu două feţe înclinate, . 


panta este tg a = 1/50...1/100; deci a=1* ...30”. 
În cazul penelor de reglare, dimpotrivă, nu trebuie să se producă auto- 
blocarea. Practic, se ia a = 50... 10, 
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Fig. 9.2. Diverse torme constructive de ştifturi. 


Ştifturile transversale pot avea o secţiune de forfecare (fig. 9.2, i), două 
secțiuni de torfecare (poziţia punctată din fig. 9.2, j) sau mai multe secţiuni 


‘de forfecare. 


9.1.2. Asamblări cu pene sau cu ştifturi longitudinale 


Penele şi știfturile longitudinale sînt cele mai utilizate în construcția de 
maşini şi aparate. Aceste elemente se montează în zona împănării astfel 
incît în timpul funcţionării axa lor longitudinală rămîne paralelă cu axa 
comună a pieselor asamblate (fig. 9.1, c—i; fig. 9.3). 

Domeniul, de utilizare este foarte variat. Se utilizează în construcţia de 
mașini şi aparate, la fixarea oricărui tip de butuc pe arbori, la fixarea roţilor, 
volanţilor, tamburelor de frînă, cuplajelor etc. 

Pene longitudinale înclinate. Pene longitudi- 
nale de stringere și de fixare sau pene înclinate Rogie 
se numesc cele cu fața superioară înclinată cu 
unghiul «, astfel încît tg a = 1/100, ceea ce satis- 
face condiția autoblocării. Aceste pene se mon- 
tează cu partea neînclinată pe arbore. Canalul 
din butuc are formă înclinată la fel ca pana. 
Fixarea are loc prin baterea forțată a penei în 
locaşul dintre elementele supuse asamblării, avînd 
efect rapid de împănare. Cind lungimea penei } 
este egală cu lungimea canalului, împănarea se 
produce prin presarea butucului (fig. 9.3). 

Transmiterea efortului de la arbore la butuc, 
deci la roată, se face prin contaciul radial dintre 
fețele neparalele ale penei cu arborele și butu- Fig, 9.3. Asamblarea cu pană 
cul, contact realizat prin baterea penei sau prin longitudinală: 
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baterea roții. În acest caz, asa 

i E blarea este supusă la strivirez 

Pană i zonelor de contact arbore-pană 

respectiv pană-butuc. l 
Ştifturi longitudinale. Ca şi 


VAW- penele longitudinale, ştitturile po 
PAANS fi inclinate (fig. 9.2, c, d, e, i, j) 


Fig. 9.4. Asamblarea cu pană longitudinală cilindrice (fig. 9.2, a, f, h, k) 
paralelă, STAS 1006-71. sau pot avea diferite alte forme 
Pene paralele. Penele paralele 
(fig. 9.4) au fețele opuse para 
lele. Efortul se transmite numai 
pe fețele laterale fără efect radial 
de împănare. 3 
Uneori, se fixează pe arbore cu 
ajutorul şuruburilor (fig. 9.5), 
Cind este necesară transmiterea 
unei forţe mai mari se folo- 
sesc două sau trei pene, mon- 
tate pe arbore în același plan 


Fig.9.5. Asamblarea cu pană-disc, STAS 1012-77. 


și decalateo cu 120°. Lungimea 


aproximativă a penei este l œ (1,1 ... 1,3) d, în care d reprezintă diametrul 
arborelui. i 

Pene-dise. Penele-disc se folosesc la îmbinări cu arbori avind diametrul 
d < 40 mm şi se montează după cum se indică în figura 9.5. ` 


9.2. ASAMBLĂRI PRIN CANELURI 


Arborele, respectiv butucul canelat, poate fi considerat ca fiind o piesă 
monobloc cu pene longitudinale multiple (fig. 9.6). Astfel, asamblarea prin 
caneluri nu necesită elemente intermediare. 

Spre deosebire de asamblările cu pene longitudinale, cele cu arbori și bu- 
tuci canelaţi prezintă următoarele avantaje: asigură o centrare mai pre- 
cisă a pieselor asamblate fără deformarea prin ovalizare a butucului; transmit; 
eforturi mai mari la aceeaşi dimensiune a arborelui; presiunea de contact și 


“concentrarea tensiunilor sint mai reduse. Execuţia canelurilor este, însă, mai 


costisitoare. 


Butucii cu care se îmbină au profilul identic în interior, dar sint executați 


prin broşare sau prin mortezare pe o supralaţă cilindrică interioară, în timp 
ce arborii canelaţi se execută prin frezare (fig. 9.6). i 

Arborii canelați se folosesc pentru transmiterea unor momente de răsu- 
cire mari și cînd este necesară deplasarea axială relativă dintre piesele asam- 
blate, deci între butuc și arbore chiar în funcționarea de regim. 

După cum se poate urmări în figură, numărul canelurilor și al plinurilor 
(penelor) este același, făcind corp comun cu arborele. Se construiesc arbori 
cu un număr z de: 4, 6, 8, 10, 16, 20 caneluri, uniform repartizate pentru a 
realiza cu butucul canelat profiluri transversale corijugate. 
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Fig. 9.6. Piese canelate: „| 


a — profiluri canclate; b — cu centrare laterală; c — cu centrare 
exterioară; d — cu centrare interioară. 


Profilul canelurilor poate fi dreptunghiular, evolpentic, trapezoidal, rotund 
sau triunghiular (zimţat). 

După caracterul centrării se deosebesc asamblări cu centrare laterală 
(fig. 9.6, b), cu centrare exterioară (fig. 9.6, c), sau cu centrare interioară 
fig. 9.6, d). 
boreale (butucul) canelat cu diametrul interior d = 36 mm şi diame- 
trul exterior D = 40 mm, cu 8 caneluri se notează astfel: 


Arbore canelat 8 X 36 X 40 STAS 1766-86 


9.3. ASAMBLĂRI FILETATE 


9.3.1. Elemente de bază ale asamblării cu piese filetate 


Cele mai răspindite asamblări demontabile sint alcătuite din elemente 
filetate. Mai mult de jumătate din totalul pieselor folosite în construcţia de 
mașini și aparate sint filetate. În general, o asamblare filetată cuprinde urmă- 
toarele părți principale (fig. 9.7): şurubul I' avind o parte filetată, piulija 2 
cu filet interior pentru cuprinderea părții filetate a şurubului, șaiba de pro- 
tecjie 3, elementul de siguranță 4 împotriva deșurubării, piesele supuse îmbi- 
nării 5 şi uneori elementele de siguranță 6 impotriva deplasării pieselor. 


Punţă 


LA 


9 | ad 


Fig. 9.7. Elementele asamblării cu piese filetate: 


a — elementele asamblării: 7 — gurub; 2 — piuliți; 3 — şaibă; 4, 6 — elementele de siguranţă; 
5 — elementele asamblate; b — elementele şurubului; c — forma profilului filetului. | 
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Elementele filetate se folosesc pentru asamblări fixe sau pentru transmi 
terea forţelor și a mișcării, putind fi uşor montate și demontate fără.utilai 
special. Prin asamblarea filetată de tip şurub-piuliţă se pot transmite forțe 
axiale de stringere mari; prin folosirea unor forţe tangenţiale reduse, se permite 
transmiterea sau reglarea mişcării. păi i 

Principalul inconvenient al filetelor îl constituie inevitabila introducere 
a unor puternici concentratori de tensiuni în zona solicitată. 

Surubul reprezintă elementul de bază al asamblării. Principalele părți ale 
şurubului sînt: capul și tija filetată parțial (fig. 9.7, b) sau pe toată lungimea sa, 


9.3.2. Caracteristicile filetelor 


Filetul constituie partea principală a unei piese filetate. El este o nervură 
elicoidală pe o suprafaţă cilindrică sau conică, la exterior, în cazul şurubului, 
şi la interior, în cazul piuliței. Uneori filetul poate avea forma unei spirale 
pe o suprafață plană. a 

` Elementele filetului. În funcție de lungimea zonei filetate, filetul se înfășoară 
de un număr de ori pe suprafaţa respectivă. În cele ce urmează se fac refe- 
riri numai la filetele executate pe suprafeţe cilindrice ca cele mai folosite, 

Spira filetului este reprezentată printr-o singură înfăşurare a elicei pe 
suprafața respectivă, în timp ce filetul este format din totalitatea spirelor, 
Principala caracteristică a spirei o constituie forma sa geometrică într-un 
plan ce trece prin axa longitudinală a îiletului (fig. 9.7, c). Această formă 
se numește profil şi poate fi: triunghiular, pătrat, trapezoidal, ferăstrău și 
rotund. Pentru asigurarea înșurubării şi a interschimbabilităţii, profilul 
trebuie să fie uniform pe întreaga lungime a filetului. 

Elementele geometrice corespunzătoare fiecărui profil de filet sint stan- 
dardizate. De exemplu, elementele geometrice principale ale filetului metrio 
normal sint indicate pe figura 9.8, atit pentru şurub cît și pentru piuliță. 

Pasul filetului este distanţa măsurată pe o paralelă la axa șurubului între 
două puncte consecutive ale aceleiași elice (fig. 9.8 şi 9.9). 

Desfăşurindu-se elicea cilindrică corespunzătoare diametrului mediu dą 
se obţine unghiul de înclinare al spirei Bm (fig. 9.9). 

Filetul poate fi construit cu î = 1—2—4—6 începuturi, care reprezintă 
înfăşurarea paralelă a ż elice. Mărimea filetului depinde de diametrul cilindru- 
lui de înfășurare dz, de unghiul de înclinare al spirei Bm şi de numărul pasu- 
rilor aparente pa (fig. 9.9), care este același cu-numărul de începuturi -: 


P=ti* Pa = tT: da tem. 


d = D = diametrul nominal; 


d, = d — 1,08254 p; | 
z da = d — 0,64952 P; 
! d, = d — 1,22687 p; 
| = H= Žu = 0,54127 p; 
| H 
X Da = da; Di = d; r= —. 
SES 6 
RE 
| | Fig. 9.8. Elementele geometrice de 
Ea al N. Aro filetulai bază ale filetului metric — după 


STAS 6371-73. 
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La filetul cu o singură spiră i H 
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Fig. 9.9. Elicea. cilindrică a filetului desfăşurat. 


Unghiul f poate fi exterior (ß,), mediu (Bm) sau interior (6;). De regulă, 
în calcule se consideră Bm. Cind se execută piese filetate cu £ începuturi, se 
consideră pasul real al şurubului definit mai sus p = tpa 

Unghiul «/2 al profilului este format de flancul spirei şi o perpendiculară 
pe axa de rotaţie. Acest unghi se confundă cu semiunghiul flancurilor spirei 
cu profil simetric. 

Înălțimea filetului metric normal al şurubului % şi al piuliţei H este dis- 
tanţa dintre virful și fundul îiletului H = 0,86603 p (fig. 9.8). : 

Înălțimea utilă sau de lucru a filetului metric normal notată H, repre- 
zintă înălţimea zonei de contact şi are mărimea Hı =4 

În secțiunea transversală spira filetului poate avea una din formele: tri- 
unghiulară, pătrată, trapezoidală, dinte de ferăstrău sau rotundă (fig. 9.7, c). 

Asamblările pot fi: 

— cu diferite tipuri de şuruburi şi piuliţe; 

— cu şuruburi fără piulițe; 

— cu şuruburi prezon şi piuliţe; : 

— direct: prin piese filetate (fără şuruburi şi fără piulițe). 

În standarde se dau toate indicaţiile privind profilul îiletului și elementele 
sale geometrice. 

Toleranţele tuletelor se” stabilesc astfel încît să asigure interschimbabili- 
tatea şuruburilor şi a piuliţelor și să menţină rezistenţa în limite admisibile. 
Adoptindu-se diferențiat toleranțele diametrului mediu d,(D,), se stabilesc 
trei clase de precizie diferite. În general, toleranţele trebuie să corespundă 
ajustajului alunecător. 


9:3.3. Şuruburi şi piulițe 


Șuruburile sint cele mai importante şi mai utilizate elemente ale asam- 
blărilor cu piese filetate. 

După scopul în care sînt folosite, șuruburile pot fi grupate în: 

— şuruburi destinate fizării (asamblării); 

— şuruburi pentru asigurarea etanșării asamblărilor; 

— şuruburi de transmitere a mișcării; 

— şuruburi de reglare; 

— şuruburi pentru măsurare. 
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Citeva forme constructive de şuruburi sint ilustrate în figura 9.10. Di 
exemplu, prima! poziţie din figură reprezintă un șurub cu cap cilindric hex 
gonal în. interior. 

Piuliţele şi șaibele se definesc în special după forma constructivă (fig. 9.11) 

După sistemul de unități de măsură a unităţii de lungime a dimensiu: 
nilor filetului, se deosebesc: filete metrice (măsurate în mm) şi filete With- 
worth (măsurate în inci-ţoli). | 


a 


sti Puri [i] 
LA 


BN 
S 
Q. 


Š E a 


Filet pe dreapta s 


u 


Fig. 9.10. Diferite forme constructive de şuruburi: 

a — cu locaș hexagonal; b — cu cap dreptunghiular; c — virfuri şi capete de ştifturi filetate; d — auto- 
filetante cu cap bombat pentru lemn; e — cu cap striat; f — cu git și cap bombat; g — cu cap cilindric; 
h — cu cap înecat; i — șurub special dublu filetat dreapta-stinga şi cu guler hexagonal; j — cu locaş 
stelat; k — cu cap înecat cu nas; l — dublu filetat şi cu guler pătrat; m — cu canal de siguranță; n — 
cu cap semiinecat și cu canal de siguranță; o — cu cap pătrat mic; p — cu ochi; r — cu cap pătrat ex- 
centric; s — autofiletant cu cap înecat obişnuit; ş — șuruburi cu mangon de tensiune; £ — cu incl de 
tracțiune; | — prezon; u — cu tija dreptunghiulară răsucită pentru fundații. 
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Fig. 9.11. Diferite forme constructive de piuliţe: 


a — cilindrică cu găuri radiale; b — hexagonală înaltă; c — cilindrică cu găuri frontale de stringere; 

d — cilindrică striată și cu git; e — cilindrică striată; f — cu miner; g — înfundată; h — cilindrică zim- 

tată şi cu canal de siguranţă; i — fluture; j — crenelată; „l, m, o — diferite forme constructive 
pentru şaibe de protecţie sau de siguranţă, 


Între diametrul tijei şurubului şi al găurii pieselor montate se -lasă un 
mic joc de 0,2—0,6 mm (STAS 3336-81) (fig. 9.12, b), după cum asamblarea 
face parte din seria fină, mijlocie sau grosolană. -e 

Cind se montează în găuri fără joc, şuruburile “se execută cu precizie 
corespunzătoare pentru găuri cilindrice sau conice cu o înclinare a genera- 


toarei de i . E (fig. 9.12, c). Aceste şuruburi sint solicitate la forfecare. 
0 


9.3.4. Materiale 


Principalele materiale folosite în mod obișnuit în construcţia şuruburilor, 
piuliţelor şi accesoriilor sint indicate în standardele respedtive. 

Șuruburile brute se execută din OL 37 (oţel hexagonal laminat la cald 
STAS 7828-78). Cele prelucrate avind capul hexagonal, pătrat sau rotund 
se execută din OL 50, OLC 35 sau OLC 45. Șuruburile puternic solicitate 
şi cele supuse la sarcini variabile se pot executa din oţeluri de îmbunătăţire 
şi din oţeluri speciale (aliate cu Cr—Mo—V—Ni). Unele şuruburi, ca cele 
de timplărie, se execută din lemn, altele din materiale plastice, aliaje nefe- 
roase (alamă) etc. 
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Fig. 9.12. Forme constructive de şuruburi și asamblări cu șuruburi: 
a — şurub standardizat (STAS 4845-70) cu filet metric (STAS 6564-67); 

b — asamblare cu filet solicitată axial și montată în găuri cu joc; 

c — asamblare cu filet solicitată transversal și montată în găuri fără joc. 


— asigurarea şurubului şi a piuliţei. 


. Piuliţele se execută, în primul rind, din oţel special pentru piuliţe denumit 
oțel fosforos laminat la cald, ca şi din oţel carbon obişnuit: OL 37 (oţel lat 
pentru piuliţe STAS 5169-80), OL 50, OL 60, ‘sau oţel carbon de calitate — 
OLC 45. De observat că şuruburile din oţeluri aliate sînt mai sensibile la => | 
oboseală și la. concentrarea tensiunilor decit cele din oţel carbon obişnuit y = | 


` sN 
sau decit cele din oțeluri carbon de calitate tratate termic. SS Yz 


Sisteme şi elemente de asigurare împotriva deşurubării: 


a — asigurarea piuliţei; b — asigurarea şurubului; e 


9.3.5. Măsuri suplimentare împotriva autodeșurubării 


Fig. 9.13. 


La asamblările cu șuruburi de fixare, autodeşurubarea poate avea loc 
în condiţiile funcţionării în regim, de șocuri şi vibrații etc. Cind eventuala 
autodeșurubare ar produce distrugerea asamblării sau scoaterea din func- 
ționare a mecanismului, se iau măsuri constructive suplimentare impotriva 


deşurubării. 
În prezent,se foloseşte o gamă variată de elemente constructive şi sisteme E) ri . =i m f 7 sa e 
de siguranţă (fig.:9.13) printre care: HR £ ( EL © d 
— mijloace de asigurare a piuliței impotriva deșurubării (fig. 9.13, a); 


— mijloace de asigurare a şurubului impotriva deșurubării (fig. 9.13, b); 
— mijloace de asigurăre a şurubului şi a piuliţei împotriva deşurubării 
(fig: 9.13, ce); - : 


"— diferite inserţii introduse între spire. 
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9.3.6. Şuruburi și piuliţe speciale 


În cazul. asamblărilor filetate supuse la soli- 
citări variabile, șuruburile trebuie să aibă sec- 
ţiunea cît: mai mică, iar lungimea cît mai 
mare. 

Deoarece primele spire ale 'piuliței de 
stringere preiau cea mai mare parte a efortu- 
lui, pentru o solicitare mai uniformă se con- 
struiesc piulițe speciale, la care spirele din 
partea de jos se deformează elastic şi permit 
o repartizare mai uniformă a efortului pe 
toată înălţimea À. 


ZATA 


O) 
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9.3.7. Transmisii cu şurub și piuliçă 


Fig. 9.14. Cric cu .şurub-piu- 
liță pentru transmisia forțelor: 
Q — forța de lucru; Qm — forța 


de acţionare la manivelă. La, acest tip de transmisii, şurubul şi piu- 


liţa sint elementele de bază pentru transmi- 
terea mişcării și a forțelor. Astfel de transinisii 
se folosesc în . construcţia cricurilor, preselor 
cu gurub etc. Șuruburile se execută din oţeluri rezistente la uzură, ca: OLC 45; 
OLC 50;:0SC 10; 40 MoCr 11 ete. Piuliţele se execută din bronzuri sau 
din ‘fonte antifricțiune, 

Transmisia prin şurub şi piuliţă poate fi executată cu piuliţă fixă ca în 
cazul cricului (vinciului) din figura 9.14, sau cu piuliță de translație ca în 
cazul celei care deplasează cărucioarele strungurilor paralele. 


Capitolul 10 


ASAMBLĂRI ELASTICE ȘI ELEMENTE DE ACUMULARE 
A ENERGIEI (ARCURI) 


10.1. TIPURI CONSTRUCTIVE REPREZENTATIVE. 
DOMENII DE UTILIZARE. MATERIALE 


Arcurile sint organe de maşini folosite în construcţia asamblărilor elastice 
caracterizate prin capacitatea de deformaţie elastică şi de acumulare de 
energie sub acţiunea sarcinilor. Însuşirile menţionate le fac foarte utilizate 
în construcţia de maşini și aparate. A 

Tipuri constructive reprezentative. Arcurile au diferite forme constructive 
în funcţie de rolul funcţional și solicitările principale la care sint supuse. 
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- a 3 . 
Tractiune | Compresiune Râăsucinre Incovoiere 


Fig. 10.1. Cele mai uzuale tipuri constructive de arcuri: 


a, b — elicoidale de tracţiune; c — elicoidal de compresiune; d — inelar; e — disc; f-— clicoidal de 
torsiune; g — spiral plan; h — bară de torsiune; i — lamelar simplu; j — lamelar dublu cu foi multiple. 


După forma constructivă,se deosebesc arcuri: lamelare, elicoidale, spirale, 
plane, bare de torsiune, inelare, arcuri-disc etc. 

După modul de solicitare,se deosebesc arcuri: de tracţiune, de compresiu- 
ne, de răsucire şi de încovoiere după cum rezultă și din figura 10.1. Fiecare: 
din aceste tipuri se pot construi cu diferite forme geometrice ale suprafeţei 
de înfășurare a spirei și ale secţiunii transversale a spirei. 

În figura 10.1 sînt schiţate cele mai reprezentative tipuri constructive de 
arcuri și solicitările la care sînt supuse. 

Domenii de utilizare. Proprietă- 
țile elastice și diversitatea formelor 
constructive ale arcurilor le fac deo- 
sebit de utilizate în numeroase do- 
menii și în diferite scopuri. 

Astfel, arcurile pot fi folosite 
pentru crearea unor forțe de presi- 
une constantă folosite la: meca- 
nisme cu clichet (fig. 10.2, a); 
supape de siguranță, mecanisme cu 
came (fig. 10.2, b), întrerupătoare 
electrice, mecanisme de blocare la 
echilibrarea forțelor gravitaționale 
și în alte scopuri. 


Arc -lomelăr 
Clichet 


Fig. 10.2. Arcuri pentru crearea unei forțe 
de presiune constantă: 
a — la mecanisme cu clichet; b — la mecanisme cu 
came, 
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7 — Rezistența materialelor şi organe de mașini, cl. X—XI 


EIIE 


ESS 


Fig. 10.3, Arcuri folosite la suspensia autovehiculelor: 
a — arc din foi lamelare; b — arc elicoidal; c — arc bară de torsiune. 


Arcurile pot fi folosite și pentru măsurarea forţelor în funcţie de deforma- 
ţia arcului (aparatele de măsurat de tipul dingmómetrelor): 

Arcurile pot acumula și ceda energie, ca în cazul arcurilor folosite la 
ceasornice (v. fig. 10.1, g), vitezometre etc. l r 

În scopul amortizării şocurilor, arcurile se folosesc la fundațiile unor 
maşini (ciocane şi piese puternice din atelierele de torjă), la suspensiile ma- 
şinilor rutiere (fig. 10.3), la tampoanele materialului rulant (fig. 10.4). 

Materialele folosite în construcţia arcurilor trebuie să asigure acumularea 
unei cantităţi cit mai mare de energie pe unitatea de volum. i 

Oţelurile românești sint simbolizate astfel: ARC 1, ARC 2, „i A RC 13 
(STAS 795-80). Aceste oțeluri au proprietăți elastice, superioare și stabile 
în timp (tab. 10.1), avind E = 2,4- 10 MPa şi G = (8... 8,5) - 10“ MPa. 


} i iti i i i iară cu serie 
ig. 10.4. Dispozitivul cîrligului de tracțiune feroviari 
Mg două AnA (volute) pentru amortizarea energiei de șoc. 


4 TABELUL 10.1 
Oţeluri pentru arcuri STAS 795-80. 

795-80 >- 
OLC 55 A 
OLC 65 A 
OLC 75 A 
OLC 85 A 
51Si 17 A. 
56Si 17 A 
608i 15 A 


Nu se folosese la con- 
strucția arcurilor elicoidale 


Preferat pentru foi 


Nu se folosesc la construc- 
ţia arcurilor elicoidale 


Oțel rotund calibrat Ø 1... 75 mm, STAS 1800:-80 

Oțel lat pentru foi de arc 30 x 4...160 x 14,5 mm, STAS 3020-80 

Oțel rotund pentru arcuri de supapă Ø 2,5... 6 mm, STAS 8371-80 

Sirmă lată, sîrmă pătrată şi sîrmă rotundă, STAS 892-80; STAS 8931-80 


Aceste materiale au proprietăţi elastice deosebite şi o nmită de propor- 
ționalitate ridicată. Limita lor de curgere este superioară limitei de curgere 
a oțelurilor obișnuite. Dacă în cazul oţelului carbon obişnuit OL 37, raportul 
dintre limita de curgere R,o,2 şi cea de rupere Rm este 0,5, în cazul oţelului 
5G Si 17 A acest raport depășește 0,85. 

Printr-o tehnologie corectă și un tratament termic riguros, aceste oţeluri 
dau rezultate bune în construcţia arcurilor, obţinindu-se proprietăţi elastice 
superioare și o bună comportare la oboseală. 

Cind arcurilor li se impun și alte condiţii speciale, cum sînt: rezistență 
la temperatură și coroziune, reuistență electrică, antimagnetism etc. toate 
acestea se vor lua în consideraţie la alegerea materialului. 


10.2. CARACTERISTICI FUNCŢIONALE ALE ARCURILOR 


Aplicind forța F asupra unui arc larhelar. (fig. 10.5, a), se produce o de- 
formare de încovoiere măsurată prin săgeata 7. 
Reprezentindu-se variația săgeții f în funcție de forța ce o produce F, se 


obține curba OB care reprezintă caracteristica arcului. Urmărind figura 10.5, a, 
se poate scrie raportul 


traa e ANE I r a 
| ga A 7, F C = constant. 
Acest raport poate avea valori mai mari sau mai mici după cum este 
de rigid arcul. Dacă tga are o valoare mică, arcul este moale, elastic (curba 
2); dacă are o valoare mare, atunci arcul este mai rigid (curba 3). 


(10.1) 
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În cazul arcurilor supuse 
acţiunii unui moment de răsu- 
cire M,, curba caracteristică are 
forma din figura 10.5, b rezultată 
prin reprezentarea expresiei co- 
respunzătoare (10.2): 


Mı 
tgp = e ~- = 


Fig. 10.5, Caracteristica arcurilor: 
a — încovoiere; b — răsucire. 


= C = const, (10.2) 


Ọ; fiind deplasarea unghiulară produsă de momentul M,, 


Lucrul mecanic de deformatie. Arcul acumulează un lucru mecanic L repre- 
zentat de suprafața hașurată din figura 10.5. z 

În cazul arcurilor solicitate in domeniul deformaţiilor elastice, caracte- 
ristica arcului este o dreaptă, care reprezintă proporţionalitatea între forța 
F şi săgeata corespunzătoare f. 

Expresia lucrului mecanic L pentru arcurile solicitate la încovoiere, trac- 


tiune. sau compresiune, reprezentată de suprafața triunghiului OAB (fig. 
10.5, a) este 


L= Ff [J]. (10.3) 


În cazul arcurilor solicitate la răsucire, lucrul mecanic de deflormaţie este 
reprezentat prin suprafața tmunghiului OBC (fig. 10.5, b) şi se calculează cu 
relaţia 


L= M9 Ul, -© (40.4) 


ọ fiind deplasarea unghiulară datorită lui M, (fig. 10.5). 


Rezultă că pentru orice tip.de arc se poate determina valoarea lucrului 
mecanic înmagazinat între starea iniţială (neîncărcată) şi starea finală de 
deformaţie elastică corespunzătoare solicitării date. 

Solicitările la care sint supuse arcurile pot fi simple — de încovoiere 
sau de răsucire — sau compuse — de încovoiere şi de răsucire.. 


10.3. TIPURI DE ARCURI 


10.3.1. Arcuri lamelare 


Arcurile în foi se folosesc fie ca arcuri lamelare simple (fig. 10.6, a, b), 
fie grupate sub forma de arcuri lamelare cu foi multiple, după cum se arată în 


poziţiile i și j din figura 10.1. Forma lamelei poate fi dreptunghiulară, triun- 


ghiulară, trapezoidală sau eliptică. 
Arcuri lamelare dreptunghiulare. Tipul constructiv cel mai simplu îl re: 
prezintă arcurile lamelare de secţiune constantă (fig. 10.6, a). Aceste arcuri 
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Arial Fig. 10.6. Arcuri lamelare: Fig. 10.7. Arc lamelar dublu cu foi 

a, b: — cu lamele simple; c — cu lamele multiple suprapuse; multiple utilizat în construcția 
= forța de încărcare. autovehiculelor : 

A şi B — articulații; 7...5 — foile arcului. 


au secțiunea transversală dreptunghiulară aleasă constructi 
u secțiune: y uctiv pe b - 
țiunilor indicate în' standarde (STAS 3020-80 şi 909-80). AEE. B 
„Arcuri lamelare triunghiulare. Utilizarea materialului poate fi imbunătă- 
țită prin construcția arcurilor lamelare triunghiulare (fig. 10.6, b). În acest caz, 
PARTEN in nap este executat arcul este cu mult mai bine utilizat. 
Arcuri lamelare cu foi multiple. Pentru preluarea unor forțe mari - 
struiesc arcuri lamelare din foi multiple, ca în figura 10.6, c. Aiii 
nAra lamelare duble. Arcurile lamelare duble, cu o singură foaie sau cu foi 
p tiple legate solidar cu o brățară M (fig. 10.7). se construiesc, de obicei 
n stare neîncărcată cu săgeată inițială +fo. Destinația de bază a acestui tip 
de arcuri o constituie suspensia vehiculelor rutiere şi de cale ferata. 


10.3.2. Arcuri elicoidale 


După caracterul solicitării se deosebesc arcuri elicoi i 
a i sel coidale de tracțiune sau 
de compresiune (v. fig. 10.1, a, b, c şi fig. 10.8) şi arcuri elicoidale da torsiune 


(fig. 10.1, f). Secţiunea spirei (fig. 10.1 i f à i 
t na lku. orn s E 8) , €) şi suprafaţa de înfășurare a acesteia 


Fig. 10.8. Arcuri elicoidale: 
a = cilindrice; b. — conice; c = elipsoidale; d — paraboloiuale, 
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„Cele mai utilizate în construcţia de mașini sint arcurile elicoidale cilindrice 
solicitate la compresiune. 
10.3.3. Arcuri spirale plane 


Acest tip de arcuri (v. fig. 10.1, g) se folosesc în construcţia de aparate 
de măsură. i 


„ Arc-bară de răsucire. 


10.3.4. Arcuri-bară de răsucire 


_Arcurile din această categorie sint solicitate în principal la răsucire şi sint 
utilizate la suspensiile autovehiculelor (fig. 10.9). i í 


Capitolul 11 


ORGANELE MIȘCĂRII DE ROTAŢIE 


Din categoria organelor folosite pentru realizarea şi asigurarea mișcării 
de rotaţie fac parte două categorii de organe de maşini: : i 

— osiile și arborii, ca elemente susținute, avind mişcare de rotatie: 

— lagărele, ca elemente de susținere şi ghidare a osiilor sau a arborilor 
care asigură mișcarea de rotaţie a acestora. : i 

Realizarea mişcării de rotație poate fi asigurată numai prin ansamblul 
celor două grupe de elemente, susținute și de susținere, care formează 0 legă- 
tură cinematică. 

Randamentul mecanic al unei mașini este determinat în special de calita- 
tea și precizia zonelor prin care se asigură contactul dintre arbore sau osie şi 
lagărul conjugat. Rezultă deci obligaţia asigurării unei calităţi deosebite a 
acestor plese. 

Marea diversitate a maşinilor şi mecanismelor necesită arbori şi lagăre 
deosebit de variate, de la o bucșă simplă pînă la forme deosebit de complicate. 
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11.1. OSII ȘI ARBORI 
11.1.1. Definiţii. Clasificare. Materiale. Tehnologie 


Usiile și arborii sint organe de maşini avind rolul de a susţine alte elemente 
care contribuie la transmiterea mișcării de rotaţie. De obicei, osiile și arborii 
fac legătura cinematică cu alte elemente de la care primesc, respectiv la care 
transmit, mișcarea de rotaţie. - 

Osiile şi arborii drepţi sau liniari au axa geometrică longitudinală dreaptă, 
comună cu axa de rotaţie. d 

Osiile, avînd funcţia principală de susţinere a altor elemente cu mişcare 
de rotaţie, nu transmit momente de torsiune, deci sint solicitate numai la 
“încovoiere. Solicitarea la torsiune provine numai din frecare în lagăre, de 
aceea este neglijabilă în comparaţie cu solicitarea principală la încovoiere. 

Deşi pot avea diferite forme constructive, osiile se clasifică de obicei în: 
osii fize, folosite ca reazeme pentru alte elemente care se rotesc liber pe ele, 
şi gii mobile, ce se rotesc în reazem împreună cu celelalte elemente fixate 

e ele. i : ; 
p Forma constructivă şi principalele părţi ale unei osii obișnuite sînt indi- 
cate în figura 11.1. 

Arborii, spre deosebire de osii, au funcţia principală de transmitere a miş- 
cării de rotaţie şi a unui moment de răsucire. De obicei, arborii sînt solicitaţi 
atit la răsucire cit şi la încovoiere. Deseori solicitarea principală este răsucirea. 

Principalul criteriu de clasificare a arborilor drepţi îl constitui6 deci tipul 
de solicitare la care sînt supuşi. După acest criteriu există: arbori de torsiune 
— consideraţi solicitaţi numai la torsiune — sau în principal la torsiune, 
arbori supuşi la solicitări compuse — la torsiune şi la înconvoiere. 

Arborii cotiţi (fig. 11.2, a) sau cei cu came (fig. 11.2, b) contribuie la 
transformarea mişcării de rotaţie în mişcare de translație.’ 

Materiale. Principalul material din care se construiesc osiile și arborii 
este oţelul. Se folosesc, în special, următoarele mărci de oţel: OL 37, OL 42, 
OL 50, OL 60, OT 45, OT 50, OT 60, OLC 25, OLC 30, OLC 45. Se mai între- 
buinţează diferite mărci de oţeluri aliate, ca: AUT 40; 41 Cr 10; 41 MoCr 
11;'13 CrNi 15 etc. Fontele de calitate superioară se utilizează cind osiile 
sau arborii nu sînt puternic solicitaţi. Cind sint necesare alte proprietăţi fizice 
se folosesc alte materiale metalice (alamă, bronz) sau nemetalice (textolit, 
materiale plastice etc.). 

Indicații tehnologice. În mod obișnuit, arborii și osiile se execută prin 
strunjire. Se pornește de la profiluri laminate, care apoi se strunjesc pe toată 
lungimea. Zona de sprijin pe lagăre se prelucrează foarte îngrijit prin recti- 
ficare, șlefuire etc. Arborii se mai pot executa prin forjare, pornind tot de 


onson come Tronson cilindric Zond de 
intermediar intermedor colore 2 rofi 


focarul fusului 


märul fusul 


Fig. 14.1. Forma constructivă și părțile principale ale unei osii. 
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Fig. 11.2. Diverse forme de arbori: 
a — arbore cotit; b — arbore cu came. 


la semifabricate laminate. Operația de forjare pregăteşte semifabricatul în 
vederea prelucrării prin aşchiere. Arborii şi osiile de dimensiuni medii se 
execută prin turnare sau chiar prin sudare, apoi se supun prelucrărilor 
mecanice. - 

Aceste elemente se construiesc cu secțiunea plină sau cu secţiunea inelară 
(fig. Ah Cind se construiesc cu secţiunea inelară, materialul este mai bine 
olosit. 


Fig. 11.3. Osie cilindrică: 
a — cu secţiune plină; b — cu secțiune inelară. 


Secţiunea plină este insă mai utilizată, deoarece se execută mai uşor, 


| Părțile principale ale arborilor sint: fusurile, zonele de calare şi tronsoa- 
nele intermediare (fig. 11.4, a). În cazul arborilor cotiţi (fig. 11.4, b) fusurile 
intermediare se numesc manetoane. 


Zone de calare 


Tronson intermediar 


ġ m Ponson de 
Conal oe pană Zond liberă capâf 


ne inte Maneton 


Fig. 11.4. Forme constructive și 
părţile principale ale arborilor: 


a — arbore drept cu- formă obișnuită; 
b — arbore cotit, 
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Executie Executie 


Fig. 11.5. Execuţia corectă (b) 
și cea incorectă (a şi e) a 
zonelor de trecere de la un 
diametru la altul al arborelui 
sau al osiei. 


greșită corectă 


Canalele de pană, necesare fixării pieselor pe arbore, se recomandă a fi 
executate în acelaşi plan şi cu aceeaşi lățime cînd este posibil (fig. 11.4, a). 

Indiferent de forma geometrică a arborilor sau osiilor, fusurile sint cilin- 
drice, conice sau sferice (v. fig. 11.9). 

Trecerea de la o secţiune la alta a arborilor sau a osiilor se face cu raze de 
racordare corespunzătoare reducerii maxime a efectului de concentrare a 
tensiunilor (fig. 11.5, b). 


11.1.2. Calculul osiilor 


Osiile fiind solicitate la incovoiere, calculele de dimensionare se fac cu 
formulele corespunzătoare solicitării de încovoiere. i 

Considerind cazul unei osii încărcate cu forţa F, ca în figura 11.6, reac- 
ţiunile din reazemele A şi B sint egale (R, = Rg =.F/2). Momentul inco- 
voietor este maxim în dreptul forţei F, avind valoarea Mi mar = aa = 
= FI/4. Pentru o osie de secţiune circulară de diametru d, modulul de 
rezistenţă este W = md3/32, iar diametrul rezultă din relaţia 


e 
M, = Wsi = = Gai © 0,1 d*o.;; 


Ea V 10 Mimaz 


Secțiunea osiei poate fi constantă, cu diametrul d, numai în cazul soli- 
citărilor mici.: În celelalte cazuri, sec- 
ţiunea constantă nu este economică 
(osii grele cu risipă de material). Deci, 
în cazul unor solicitări mari, forma 
exterioară a osiei trebuie să corespundă 
variaţiei longitudinale a momentului 
încovoietor (fig. 11.6, b, forma punc- 


tată din figura 11.6, a). O astfel de 4 (m) TUI] 
Ag! 


deci (11.1) 


a 


osie este dificil de construit cu mij- 
loacele obişnuite. De aceea, osiile cu 
sarcini mari se construiesc din tron- 
soane cilindrice și conice (v. fig. 11.1). 


Mimax 


[amai 


Fig. 11.6. Schema încărcării şi diagrama 


de momente încovoietoare M; ale unei osii. 
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11.1.3. Calculul arborilor 


Metoda generală de calcul al arborilor are în vedere faptul că «ei sint 
„supuşi la solicitări compuse — încovoiere, răsucire, eventual și compresiune. 

Dimensionarea directă prin evaluarea precisă a tuturor solicitărilor este 
dificilă. De aceea, dimensiunile aproximative ale arborilor se stabilesc prin- 
tr-un calcul simplificat, la răsucire, apoi se verifică luînd în “onsideratție 
celelalte solicitări. În funcţie de rolul funcţional şi de forma lor, unii arbori 
se mai verifică la oboseală, la rigiditate şi la turaţia critică ` 

Calculul la răsucire. Numeroși arbori sint soncitaţi în principal la răsucire, 
astfel încît încovoierea fiind mult mai mică poate fi neglijată. Un astfel de 


caz îl constituie, de exemplu, arborii de transmisie pentru mișcarea de transla- 
ţie a podurilor rulante. 


Asemenea arbori se dimensionează pe baza rezistenţei admisibile la ră- 
sucire Tap aplicîndu-se relaţia cunoscută: 


M: = Wear (14.2) 


Dacă se dau puterea necesară a ti transmisă P, în kW, şi turația arbore- 
lui n, în rot/min, atunci momentul de răsucire se obţine din relaţia 


44.27) 
M, = 9550 È [Nm]. t 
$ n 


Modulul de rezistență polar W, pentru secțiuni circulare are expresia 
Wp = 202. 

Egalind cele două relaţii (11.2) și (11.27) și înlocuind W,, se obţine 
9 550-£ = 0,2 d?r 


Deci 


50 E [m]. (41.3) 


EXEMPLU DE CALCUL 


Să se determine diametrul unui arbore solicitat la răsucire, construit din oțel OL 50 
capabil să transmită o putere P = 60 kW, cu o turație n = 4100 rot/min, dacă ra/=80 MPa. 


Rezolvare : 
Aplicîndu-se relaţia (11.3), se obţine 
SO Pa a 9 Re PT Eee 
ta a MIRE E p Ma a Tae ME e E A 
0,20 ma n 0,2 * 80 400 


Se adoptă d = 75 mm, contorm STAS 75-80, 
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Calculul la rigiditate al arborilor. Oricât de judicios s-ar efectua calculele 
de dimensionare ale arborilor pe baza rezistenţei admisibile la răsucire ap 
rezultatele obţinute pe această cale nu sînt totdeauna satisfăcătoare din punct 
de vedere funcţional. Limitarea deformaţiilor de răsucire se aplică arborilor 
cu lungimi mari în raport cu diametrul d; aceștia trebuie să îndeplinească anu- 
mite condiţii de rigiditate, adică rotirea specifică la răsucire 0, datorită mo- 
mentului de răsucire M,, trebuie să fie mai mică decit rotirea specifică la răsu- 
cire admișibilă 0, (grade), cu care se poate roti o secţiune a arborelui în raport 
cu altă secţiune situată la distanţa 7. 


Rotirea specifică 0, în grade, se determină cu relaţia cunoscută din 
rezistența materialelor: 


(Ep Ei 11.4 
m A AA ar i ( ) 
unde: 
G este modulul de elasticitate transversal; 
Ip — momentul de inerție polar. 


Înlocuindu-se aceste valori în relaţia (11.4), se obţine diametrul q: 


4 
A Ra a 32 Mi P R e 2 32 M; (11.5) 
T nGdt V T? G* Oa 


Arbori solicitați la încovoiere şi răsucire. Pentru dimensionarea arborilor 
solicitați în acelaşi timp la răsucire şi la încovoiere, se determină, mai întîi, 
separat, valorile M;, M.. Apoi, cu ajutorul lor se determină momentul echi- 
valent Mee: 

Pentru determinarea momentului echivalent în cazul pieselor din oţel, 
se foloseste relaţia: 


Men = V M? F 0,15 M}. (11.6) 
Dimensionarea arborelui se face la încovoiere, cu momentul echiva- 
„lent Maen: 
3 halaa a TRAITI 
d.= y= ch = V/V MZF0T5ME, (11.7) 
ai Sai 
respectiv 


d = 2 V MF OTIR. (114.8) 


Oai 


Atit la arbori cit și la osii, solicitarea la forfecare care însoțește încovoie- 
rea poate fi neglijată. 


EXEMPLU DE CALCUL 


Să se dimensioneze arborele transmisiei din figura 11,7 a pe baza datelor din figură și 
a următorilor parametri: P = 34 kW; n = 250 rot/min: a =.b = c = 250 mm, OL 42 


(Rro2 = 260 MPa) sub acțiunea Jorței F, transmise de curea şi a iorţe! raaiaie +, transmise 
de angrenaj dăca!: Oai = 100 MPa. 
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Transmisie cu curea N 


lagăr cu, 
fulment 


OS 


M; = +62,5 Nm 
h Mochg =1128 Nm 


Vig. 11.7. Arborele unei transmisii cu curea și cu roți dințate: 


a — reprezentare parţială a transmisiei; b — schema încărcării; 
c diagrama momentului de răsucire; d — diagrama momentelor 
incuvoietoare; e — diagrama momentului echivalent. 


Rezolvare: Schema de încărcare a arborelui s-a reprezentat în poziţia b din figura 13.7. 


Momentul de răsucire M; (fig. 11.7» c) are valoarea: 
P a 
My = 9550 > =9 550 S4 — 1 298,8 21 300 Nm. 
n 250 
Reacţiunile din lagărele A și B au valorile: 


Fa + Fe" 3a hi 1 000 + 0,25 + 500 0,75 


RA = = 1 250 N; 
2a 2. 0,25 
Fa — Fe"a 1 000 ° 0,25 — 500 5 
potrero Sotia, tyr 10000A p00 ATN 
2a 20,25 


În dreptul lagărului A corespunde M;i, iar în dreptul roții dințate M; cu următoarele 
valori maxime (fig. 11.7, d): 


Mia = Fe * a =-500 + 0,25 =-125 Nm; 
M; = + Rg'c = + 250*0,25 = + 62,5 Nm; 


Mecna= V M? + 0,75 M? = V429 + 0,751 3002 œ 1 133 Nm; 


Men = V M? + 0,75 M? = (62,5)2 + 0,75 + 1 300? 24 1 128 Nm. 


Diametrele arborelui în dreptul secțiunilor periculoase A şi al roții dinţate rezultă 
n relația (11.7). 


3 A TA i i 
0 

da = AD Mka = 01 10, 04%68m = 48.68 mm; 
ata 100 d x 
ar 

E faoa aJi L 
ğa OA g „40, 1128=0.04861m = 48,61 mm. 

oa T" 1000 + 106 


Observaţie. Diferența diametrelor fiind mică, se va adopta da = d = 50 mm. 


di 


Osiile şi arborii sint organe de mașini supuse la oboseală; de aceea-după 
| dimensionare — necesită verificarea rezistenţei la oboseală în toate secţi- 
unile periculoase. 
Forma arborelui se definitivează după cerințele montării şi se elaborează 
desenul de execuţie (fig. 11.2) 


11.1.4. Fusuriie arborilor şi ale osiilor 


Fusurile reprezintă zonele arborelui sau ale osiei ale căror suprafeţe 
exterioare, îngrijit prelucrate, realizează contactul cu. lagărele (palierele). 
Montate în lagăre cu alunecare, suprafeţele de contact ale fusurilor se află 
în mişcare relativă în raport cu suprafața interioară de contact a lagărului. 

| În cazul lagărelor prin rostogolire (rulmenţi), moniarea fusului pe rulment 
exclude mișcarea relativă dintre suprafața fusului şi cea a lagărului. Mişcarea 
respectivă are loc numai între elementele rulmentului. De la arbore la lagăr, 


sarcinile se transmit numai orin intermediul fusurilor, 


gag” ar00 


Gour de centrare 
A3 STAS 1381-73 a 


Fig. 11.8. Desenul de execuție al unui arbore. 
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Fig. 11.9. Principalele tipuri şi forme constructive de fusuri: 


a...d — tusuri radiale (a, b — fusuri cilindrice; c — fus tronconic; d — fus sfe- 

ric); e..-i — fusuri axiale sau pivoţi verticali (e — pivot cilindric inelar; f — pi- 

vot gulerat; g — pivot tronconic scobit; k — pivot conic; î — pivot cu cap 
convex); j, k — tusuri radial-axiale 


A Tipuri constructive. Principalele tipuri şi forme constructive de fusuri 
sint reprezentate in figura 11.9. 


După poziţia fusului în lagăr se deosebesc: fusuri de capăt — frontale sau 


marginale (fig. 11.9, a, c, d); tusuri intermediare (ñg. 11:9; p): 

După direcția forţelor în raport cu axa de rotație, tusurile şi lagărele se 
grupează in : radiale (fig. 11.9, q...d); aziale (fie 11.9, e...i); radial-aziale 
(fig. 11.9, j, k): , 

Fusurile radiale au forma cilindrică, tronconică sau sferică. 

$ Pivoji se numesc fusurile axiale și cele axial-radiale la care forta principală 
din lagăr este paralelă cu axa de rotație. i 

„Indicaţii de calcul. Fusurile fiind parte integraniă a arborilor sau a osiilor, 
diametrul lor d se determină qdată cu diametrul arborelui. 

De exemplu, diametrul d al fusului radial marginal (fig. 11.9, a), presupus 
sprijinit pe un lagăr cu rulment, se determină ca și cînd reacţiunea F, ar 
acţiona la Jumătatea fusului (1/2). Considerind fusul ca o bară încastrată 
la distanţa l, se aplică relaţia: 


rd? 


l AREE 
Mi =, w Won Oai = 0,1 d'on; și rezultă d: 


(11.11) 


Lungimea l a fusului se determină constructiv: 1 œ (Base 15) (dl 


~ 
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Fusurile lagărelor cu alunecare se supun suplimentar la următoarele cal- 
cule necesare: 
— dimensionarea sau verificarea la tensiunea de contact (6,); 
„— verificarea la încălzire. “ $ 
Dimensionarea saw verificarea la tensiunea, de contact necesită respectarea 
condiției: 
Os S Casy 


unde Oas este tensiunea admisibilă de contact. ; 
Verificarea la` încălzire 1a în considerare puterea pierdută prin frecare. 
Ca urmare, aceste calcule se aplică numai la lagărele cu alunecare. 


11.2. LAGĂRE 


Lagărele sint organe de maşini avind funcția de susținere și ghidarea 
arborilor și a osiilor cu mişcare rotativă sub acțiunea sarcinilor care acțio- 
rează asupra lor. 

După direcția sarcinii principale faţă de axa de rotaţie, lagărele se grupează 
în: radiale — cù direcţia sarcinii principale perpendiculară pe axa de rotaţie; 
aziale şi crapodine avînd direcţia sarcinii principale paralelă cu axa de rotaţie; 
radial-aziale a căror sarcină are componente după cele două direcţii menţio- 
nate. 

După caracterul frecării produse în funcționare, lagărele se grupează în: 
lagăre cu alunecare — între suprafaţa exterioară a fusului şi suprafaţa interi- 
oară a lagărului; lagăre cu rostogolire — între elementele rulmenţilor; lagăre 
combinate. 


11.3. LAGĂRE CU ALUNECARE 
11.3.1. Caracteristici. Părți componente. Materiale 


La aceste lagăre, fusul se sprijină pe o suprafață cilidrică interioară, fie 
direct, fie prin intermediul unui lubrifiant. 

Principalele elemente componente ale unui lagăr obișnuit pot fi urmărite 
pe figura 11.10. Corpul lagărului are suprafaţa cilindrică în interior și poate fi 
executat dintr-o bucată — ca o bucșă — sau două bucăţi, avind un plan de 
separație diametral, pentru a se putea monta pe fusurile intermediare. În 


durub de Conal de ungere 


ANS 7 
[NS Arbore 


9 y Distonfpier 
A. de compensare 


durub de 


Corpul lagărului cuzinel en Jupori 


Fig. 11.10. Părţile componente ale unui lagăr cu alunecare. 
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mod obişnuit, partea interioară a corpului reprezintă o căptuşeală — cuzi- 
netul — fixată de corpul lagărului printr-un anumit sistem sau direct prin 
turnare în nişte canale de formă specială (coadă de rindunică). 
Posibilitatea reglării lagărelor pentru compensarea uzurii dintre fus şi 
cuzinet este indicată in figura 11.9, b, c, k. : 


Materialele destinate executării cuzineţilor. trebuie să aibă: coeficient de 
frecare redus și o bună rezistenţă la uzare (antifricţiune), capacitate de ade- 
rență superficială pentru reținerea lubrifientului, conductivitate termică 
pentru eliminarea căldurii provenite din frecare, coeficient de dilataţie redus 
pentru menţinerea preciziei in funcţionare, provrietăţi tehnologice (turnare, 
aşchiere, sudare-lipire pentru reparare) cit mu: bune pentru asigurarea efi- 
cienței economice. 

Materiale pentru cuzineți care satisfac acesie condiţii sint: aliajele metalice 
pe bază de plumb cu cupru sau de zinc; fontele si oțelurile; materialele meta- 
lice sinterizate (obținute din pulberi metalice la presiuni şi temperaturi mari); 
materialele bimetalice sub formă de benzi laininate din două aliaje diferite: 
materialele sintetice nemetalice (textolit, lignoiol, poliamide, fenoplaste, cau- 
ciuc); materialele metalice combinate cu materiaje nemetalice (bronz sinte- 
rizat impregnat cu material plastic, grafit şi pulberi metalice) ete. 

Cind lagărul se execută cu corpul și cuziuelu! din materiale diferite, car- 
casa (corpul) se execută din materiale inferioare cuzineţilor (oţel turnat sau 
sudat, tonte). 


11.3.2. Funcționarea lagărelor cu alunecare © 


Frecarea în lagăr. La cele mai multe lagăre, miscarea de rotaţie este asigu- 


rată de fusurile arborilor. Frecarea se produce intre suprafața fusului şi a 
cuzinetului, aflate în contact sub presiunea exercitată prin forțele de încăr- 
care a arborilor. i i 
„Pentru ca mișcarea să fie posibilă, diametrul fusului d'este mai mic decit 
diametrul lagărului D. Astfel, între fus și cuzinei se creează un joc radial 
(fig. 11.11). Spaţiul dintre fus şi cuzinet (intersiitiu) se umple cu un material 
de ungere, numit lubrifiant. Astfel, în timpul funcționării, contactul nu se. 
mai produce direct între suprafețele metalice fus-cuzinet, ci prin intermediul 
lubrifiantului. Ca urmare, coeficientul de frecare u scade considerabil, de 
circa 100 de ori. În cazul lagărelor obişnuite se disting următoarele trei stadii 
ale frecării (fig. 11.11, a): 
— frecare uscată, cind contactul este direct intre suprafeţele metalice. 

deci absenţă totală a lubrifiantului: | 

, — frecare semilichidă, cind contactul este parţial între suprafeţele meta- 
lice fus-cuzinet, parţial intre suprafețele metalice și lubrifiant; 

— frecare lighidă (fluidă), cînd contactul nu are loc direct între supra- 

feţele metalice, iar frecarea se produce numai între straturile de lubrifiant. 
„_ Funcționarea cea mai avantajoasă are loc în ultimul caz. În aceste con- 
diţii pot funcţiona numai lagărele speciale, kidrostatice, la care desprinderea 
fusului de cuzinet se produce cu lubrifiant sub presiune cînd fusul stă pe loc. 
Pornirea are loc numai după ce s-a produs desprinderea menţionată, deci 
in condiţiile frecării lichide, cînd temperatura se menţine şi în regim de 
funcţionare. 

„ Majoritatea lagărelor funcţionează cu ungere fără presiune exterioară 
ȘI se numesc lagăre hidrodinamice. Din momentul pornirii (n=0) pină la turaţia 
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fus 


dt SERIA i, 
SSI Soc Dc ia 


SS DY AKAA“ 
Hz 0,7 # =07.... 0005 pe > 0003... 0,001 


frecare semi lichid? frecore lichida 


PI Jfrof 
i SA u d 


/recore uscotă 


Jfror 
aderent 


À -As 


cul lagărului 


e 
Y 


n= redus 
Contoct reci /recore semi lichida 
par pa 07. 0005 


b 


n=0 


pe =0005....0007 


l Fig. 11.11. Frecarea în lagăre: 
a — stadiile frecării; b — evoluţia poziţiei fusului în lagărele hidrodinamice. 


de regim (n = n), aceste lagăre trec prin toate regimurile de frecare: uscată, 
(n = 0), semilichidă (turație redusă), lichidă (mişcare de regim). 
Conform legii lui Coulomb: 
Fe = yN, 
în care: Fp este forța de frecare; u = coeficientul de frecare; N — forța nor- 
mală (apăsarea) pe suprafața de contact. 

Natura frecării lichide diferă complet de natura frecării uscate. La incepu- 
tul mișcării fusului, contactul asperităților se menține parțial, producîndu-se 
frecarea semiuscată sau semifluidă. Valoarea coeficientului de frecare incepe 
să scadă în anumite limite (p = 0,1...0,005) pe măsura creşterii turației. 

Lubrifiantul introdus în partea neîncărcată a fusului este antrenat de 
acesta în spaţiul dintre fus şi cuzinet, și prin efect de pană (în condiţii favorabile 
de ungere) poate determina desprinderea fusului de .cuzinet, realizindu-se - 
astfel frecarea fluidă. 

Jocul minim. Pentru producerea îrecării fluide este necesar ca între supra- 
faţa fusului și cea a cuzinetului să se menţină permanent un strat continuu 
de lubrifiant, numit peliculă sau film de lubrifiant. Acest lucru este posibil 
numai dacă distanţa cea mai mică dintre fus şi cuzinet — denumită joc minim 
(Îmin în fig. 11.11, b — poziţia a treia) — depăşeşte suma înălțimilor asperită- 
ților fusului și cuzinetului. Condiţia de realizare a frecării fluide se poate - 
exprima deci prin relaţia 
- Îmin = C(R2 + Rz), (11.12) 
în care: 

~ Ra Și R, sint rugozităţile maxime àle suprafeţelor 'fusului. 1 și cuzi- 
netului 2 (în general, kı + hz = 1...14 um); : 

c — coeficient f de siguranţă. 

În cazul frecării lichide, forța transmisă de fus asupra cuzinetului este 
echilibrată de suma presiunilor din filmul de lubrifiant. Curba de variaţie a 
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4 — Rezistenţa materialelor şi organe de maşini, cl. X—XI 


acestor presiuni pe perimetrul fusului 
(cuzinetului) are forma din figura 11.11, p 
(poziția a treia). 

Parametrul geometrie. Repartiția pre, 
siunilor din lubrifiant 'de-a lungul fusului 
şi prin aceasta buna funcționare a lagăru- 


lui depinde de raportul - = ọ(l şi d fiind 


PA 7 
O 


Fig. 11.12. Canale pentru ungere: 


a — lagăre radiale; b — lagăre axiale. lungimea, respectiv diametrul fusului), 


i numit parametru geometric. Pentru ọ 
repartizare cît mai uniformă a presiunilor de-a lungul fusului, se recomandă 
adoptarea parametrului geometric în limitele: 


s Si 25 05 PAS: (11.43) 

Valorile mici corespund lagărelor cu turație ridicată și solicitări reduse, iar 
cele maxime corespund lagărelor greu solicitate, dar cu turaţii reduse. 

Ungerea lagărelor. Reducerea pierderilor prin frecare este influențată în 
mare măsură de forma geometrică și de locul amplasării canalelor de ungere, 
Citeva forme uzuale pot fi urmărite pe figura 11.12. Zona descărcată sau a 
jocului maxim (v. 11.11) este cea mai potrivită amplasării canalelor de ali- 
mentare. E 

Lubrifiantul din lagăr, pe lingă faptul că reduce pier. ərile prin frecare, 
deci prelungește durata de funcţionare datorită unge'ii, mai are şi proprieta- 
tea de: protector împotriva coroziunii, amortizor a ocurilor, transportor 
al căldurii din interiorul lagărului în mediul exterio Aceste avantaje fao 
absolut necesară ungerea lagărelor. 

Pentru ungerea lagărelor cu alunecare se folosesc în special uleiuri minerale 
şi unsori consistente. Pe scară mai redusă, la temperaturi ridicate, se intrebuin- 
țează lubrifianţi solizi în stare pulverulentă, ca: ialcul, bisulfura de molib- 
den etc. 

În ţara noastră se produce o gamă largă de sortimente de uleiuri minerale 
cu calități superioare. 

Principalele criterii care stau la baza alegerii lubrifiantului necesar un- 
gerii unui mecanism sint: 

— tipul mecanismului și presiunea din lagăr; pentru evitarea frecărilor 
pronunțate la presiuni mici și turaţii mari se aleg unsori cu viscozitate redusă, 
iar la presiuni mari şi turaţii mici se folosesc lubrifianţi cu viscozitate mare; 

— punctul de inflamabilitate, temperatura de picurare, temperatura de 
congelare, care se iau în consideraţie în special pentru lubrifianţii necesari 
lagărelor cu regim special de funcționare, la temperaturi diferite de cea nor- 
mală (20*C). 


11.4. LAGĂRE CU ROSTOGOLIRE 
11.4.1. Părţi componente. Caracteristici. Materiale 


Lagărul cu rostogolire se obţine prin înlocuirea cuzinetului din lagărul cu 
alunecare printr-un rulment. De aceea, aceste lagăre se numesc și lagăre cu 
rulmenţi. Celelalte elemente componente ale lagărelor cu rostogolire diferă 
foarte puţin de elementele lagărelor cu alunecare. Ca urmare, studiul lagăre- 
lor cu rostogolire se reduce la studiul rulmenților. 


Datorită înlocuirii frecării de 
alunecare prin frecare de rostogolire, 
randamentul lagărelor cu rulmenţi 
este superior, y = 0,98 ... 0,99%. 

Rulmenţii sint alcătuiți din mai 
muite elemente: inelul interior şi cel 
exterior care formează calea de ru- 
lare; corpurile de rostogolire sub fs 
formă de bile sau role: colipia pentru 


RU -imel exterior 


RUll-coro de rostagolrre 


ll-element de stringere 


= 


ăstrarea distanței între corpurile g -ie/ interior Fi LSLE RS 
ho rostogolire; diferite Benat pan p ASASEN 
‘pentru asamblare şi etanșare. În f/m) fi 


figura 11.13 este reprezentat un “7 


lagăr cu rulment cu bile pe care se 
pot urmări principalele elemente 
componente. NE: 

Dimensiunile de bază. ale rulmentului sînt: d — diametrul nominal co- 
respunzător diametrului nominal al fusului; D — diametrul exterior al inelu- 
lui exterior corespunzător diametrului interior al corpului lagărului; B — 
lăţimea rulmentului. ; 


Fig. 11.13. Părțile componente ale unui lagăr 
cu rulment şi materialele corespunzătoare. 


Lagărele cu rulmenţi prezintă următoarele avantaje principale față de 
lagărele cu alunecare: pierderi mai mici de putere prin frecare; turaţii mari 
(20 000—30 000 rot/min); consum redus de lubrifiant în perioada de între- 
tinere; eficiență economică superioară, datorită avantajelor standardizării 
şi posibilităţii centralizării execuţiei lor prin întreprinderi specializate cu 
procese de producţie automatizate. 


Lagărele cu rulmenţi au dimensiunea radială mai mare decît lagărele cu 
alunecare, necesită o precizie mare de execuţie şi montaj, sint mai rigide și 
mai puţin rezistente la şocuri. 


Materiale. Corpurile de rostogolire şi elementele căii de rulare (inelui 
interior și cel exterior) se execută din oțeluri speciale pentru rulmenţi, cunos- 
cute sub denumirea de RUL 1. RUL 2 (STAS 1456/1-80). 

Colivia rulmentului se execută din oțeluri obișnuite, bronzuri, duralumi- 
niu sau materiale plastice. 


11.4.2. Clasificare şi simbolizarea rulmenților 


Clasificarea rulmenţilor se tace după diferite criterii. După direcţia de 
acţionare a sarcinii principale se grupează în: rulmenţi radiali, rulmenţi 
radial-aziali, rulmenţi aziali, rulmenţi azial-radiali. 

După forma corpurilor de rostogolire se deosebesc: rulmenţi cu bile și 
rulmenţi cu role (forma rolelor este indicată în fig. 11.14). Corpurile de rosto- 
golire, în raport cu încărcarea în condiţiile de funcţionare, pot fi dispuse pe 
un singur rînd, pe două rînduri şi rareori pe mai multe rînduri. Exemple de 
rulmenţi din aceste categorii sînt indicate schematic în figura 11.14. 

Rulmenţii radiali pot prelua și sarcini axiale reduse, iar cei axiali pot 
prelua și sarcini radiale de valori mici în raport cu sarcinile axiale. 
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PRINCIPALELE TIPURI DE RULMENTI 
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Fig. 11.14, Reprezentarea schematică a principalelor tipuri de rulmenţi: 
n — riul cu bile pe un singur rind; b— radial oscilant cu bile pe două rinduri; c—radial-axial cu 


bile pe un singur rind; d — axial cu bile pe un rind; e — axial-radial cu bile pe un singur rind cu 

cale de rulare adincă; f — radial cu role cilindrice pe un singur rind; g — radial cu ace; h — radial 

cu role butoi pe două rinduri; îi — radial-axial cu role conice; j — axial cu role conice pe un singur 
rind; k — axial radial cu role butoiaș pe un singur tind. n 
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Fig. 11.15. Lagăre cu rulmenţi: 


a — cu rulment; radial; b — cu rulment axial; c — lagăr radial-axial din rulment radial 
combinat cu rulment axial. 


Dintre numeroase variante constructive, cele mai utilizate lagăre sînt 
cele cu rulmenţi radiali cu bile (fig. 11.15, a) şi cele cu rulmenţi axiali cu bile 
(fig. 11.15, d). Lagăre radial-aţiale sau axial-radiale se pot executa şi din 
rulmenţi radiali combinaţi cu rulmenţi axiali (fig. 11.15, c). 
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Rulmenţii cu role cilindrice suportă sarcini de. 4,7 ori mai mari decit cei 
cu bile şi pot funcţiona la turaţii sporite. i 

Rulmenţii cu două rînduri de corpuri de rulare suportă sarcini de 1,5 ori 
mai mari. s 

Rulmenții cu role cilindrice lungi sau cei cu ace se folosesc cînd sint ne- 
cesare diametre exterioare reduse sau foarte reduse. 

Rulmenţii cu role conice şi cei cu role butoiaş dispuse pe două rînduri pot 
fi incărcați de 1,9 ori mai mult față de cei cu role dispuse pe un singur rînd. 

Rulmenții oscilanți pot suporta înclinarea axei de rotație a arborilor sau 
osiilor cu 2—3°. 

- Simbolizarea rulmenţilor este necesară: la marcarea pe fiecare rulment, 
la notarea pe desenele tehnice şi în listele de piese de schimb, la precizarea 
comenzilor şi a livrărilor, pentru catalogarea tuturor tipodimensiunilor și 
identificarea interschimbabilităţii lor din cataloage. 

Simbolizarea se face prin cifre sau prin grupe de cifre ce caracterizează 
rulmentul ca mărime — serie de lățimi ; entru acelaşi. diametru interior d — 
tip — caracteristici speciale. 

Gradul de precizie al rulmenţilor se simbolizează prin litere. 

Semnificativă este grupa ultimelor două cifre caracteristice mărimii rul- 
mentului. Pentru diametre interioare d cuprinse între 20 şi 495 mm, numărul 
constituit din ultimele două cifre ale simbolului unui rulment prin înmul- 
ţire cu numărul 5 indică diametrul d. De exemplu, diametrul d al unui rul- 
ment reprezentat prin simbolul 92218 este: d = 18.5 = 90 mm, care este şi 
diametrul nominal al fusului. Corespunzător acestei mărimi, celelalte dimen- 


-siuni ale rulmentului se extrag direct din catalog sau din tabelele -cuprinse 


în standarde. 
Detalii mai cuprinzătoare în legătură cu clasificarea și simbolizarea rul- 
menților sînt indicate în STAS 1679-82. 


11.4.3. Alegerea rulmenţilor 


Alegerea rulmenţilor standardizaţi comportă două faze — alegerea orien- 
tativă şi alegerea definitivă. 

Alegerea preliminară sau orientativă stabilește tipul rulmentului pornind 
de la direcţia forței principale (reacţiunii) din lagăr, avindu-se în vedere carac- 
teristicile de bază ale diferitelor tipuri de rulmenţi. 

Alegerea definitivă a seriei şi a dimensiunilor tipului de rulment ales în 
prima fază se face pe baza calculelor, în funcţie de mărimea sarcinii, a turație, 
de durata de funcţionare şi de alte condiţii de funcţionare cind acestea se 
impun. i i 

Uneori, mărimea diametrului fusului d este impusă. În acest caz nu ră- 
mîine decit să se aleagă tipul rulmentului și să se verifice durata de funcțio- 
nare L, exprimată în milioane de rotații. 

Datorită avantajelor standardizării, rulmenţii se supun numai calcu- 
lelor pentru determinarea sau verificarea capacităţii de încărcare dinamică C 
şi a durabilității efective L, pe baza sarcinii dinamice echivalente F, care-i 
solicită (v. STAS 7160-82). i 
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„Buna funcționare a lagărelor este influențată nu numai de alegerea corectă 
a tipului rulmentului de stabilirea corespunzătoare a mărimii sale, ci și de alţi 
factori, cum sînt: montarea corectă a rulmentului pe fus și în lagăr, ungerea 
și proprietăţile lubrifiantului, etanșarea lagărelor etc. 


11.5. UNGEREA ORGANELOR DE MAȘINI 


` 


Suprafaţa de frecare se defineşte prin zona de contact dintre două ele- 
mente apăsate şi cu mișcare relativă între ele. | 

Ungerea asigură aducerea și menţinerea unui lubrifiant cu scopul creării 
unei pelicule continue necesară separării celor două suprafeţe care definesc 
suprafața de frecare. Astfel, ungerea serveşte. la reducerea frecării dintre 
suprafețele menţionate, la inlocuirea frecării uscate dintre ele prin frecare 
semifluidă sau fluidă. Frecarea semifluidă sau fluidă se caracterizează printr-un 
coeficient de frecare mult mai redus decit frecarea uscată, deci prin, micşo- 
"area consumului de energie datorit. frecării. 

Frecarea fluidă asigură. separarea completă a celor două suprafeţe ce 
definesc suprafaţa de frecare. Ca urmare, piesele componente nu se mai ating 
direct şi. deci nu se mai uzează. 

Ungerea organelor de mașini prezintă şi avantajul protecţiei lor impotriva 
încălzirii excesive, impotriva oxidării și a coroziunii suprafeţelor respective; 
reduce intensitatea zgomotului. 


Condiţiile necesare asigurării frecării fluide sint: 

— viteza relativă dintre cele două suprafeţe să fie mai mare decit viteza 
minimă necesară antrenării lubrifiantului pentru formarea peliculei continue; 

— alimentarea continuă cu lubrifiant; 

— cele două suprafețe să nu fie paralele, dar suficient de netede; 

— jocul dintre suprafețe să fie foarte mic, dar suficient pentru formarea 
peliculei continue cu o grosime de cel puţin citeva straturi moleculare; 

— în cazul lagărelor, materialele fusului şi cuzinetului să fie suficient de 
rigide pentru a nu se deforma inadmisibil. : 

Lubrifianţii folosiți în construcţii de maşini sînt: în stare lichidă — ule- 
iuri minerale sau vegetale, unsori consistente — unsori minerale, săpunuri 
de sodiu sau de potasiu, lubrifiant solid — grafit, bisulfură de molibden ete. 

Indicaţiile referitoare la alegerea lubrifianţilor pentru lagăre cu alune- 
care sint valabile și pentru ungerea rulmenţilor sau a altor organe de maşini. 


Sisteme de ungere. Sistemul de ungere poate ti individuai (propriu tiecărui 
lagăr) sau centralizat. În figura 11.16 sint indicate citeva sisteme uzuale: 
a — cu inel de antrenare a uleiului din baie (aplicat lagărelor cu alunecare cu 
turaţii joase); b — ungătoare cu fitil de antrenare a uleiului la locul de un- 
gerè; c — ungător cilindric cu pilnie pentru unsoare consistentă; d — cu 
cană pentru completarea lubrifiantului în baie in buzunarul ungătorului; 
e — sistem centralizat cu pompă de presiune pentru antrenarea uleiului prin 
conducte etc. 
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Fig. 11.16. Diferite dispozitive de ungere. 


i i ă în locuri 

lu, ungerea rulmenţilor montați pe lagăre separate sau 

Pe sal se în dură cu unsori consistente, speciale pentru magneti 
simbolizate astfel: Rul 100, Rul 145, Rul 165, Rul S 140, Rul SL 


1608-72). . | 
amp ete m piure lagărelor este necesară pentru a nu permite scurge- 


rea lubrifiantului în afara lagărului şi pentru a împiedica pătrunderea impuri- 


tăţilor din afară în zona de frecare. Sistemele de etanșare din figura lati 
se folosesc atit pentru etanșarea lagărelor cu rulmenţi cit şi pentru cele cu 


alunecare (cu excepţia poziţiei d). 


. = Par 
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d Flonsorea rulmentilor 
prin cogsirucjie 


c Etonsore cu inele de covciue (simmering) 


Fig. 11.17. Sisteme de etanșare a lagărelor: 
a, b, c — la orice tip de lagăr; d — specific rulmenţilor. 
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7 Fig. 11.18. Asamblarea corectă a rulmenţilop 


UU, U, -A 1 — garnitură de etanşare; 2, 4 — capac; 3 — ine 
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N KS E din pislă pentru etanșare; 5 — arbore; 6 — distanțien 
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Fig. 41.19. Asamblarea rulmenţilor 

pe rotorul și carcasa unui motor 

electric și sistemul de etanşare prin 
labirinţi. 


Figura 11.18 reprezintă un exemplu de asamblare corectă a rulmenţilor 
în lagăre şi etanșare cu inele din pislă, iar figura 11.19 asamblarea rulmenţi- 
lor pe rotorul şi carcasa unui motor electric și sistemul! de etanşare prin 
labirinţi. ? 

Vederea generală a unei instalații de ungere centralizată este reprezen- 
tată sugestiv şi în figura 14.4: ; 


Capitolul 12 
CUPLAJE 


12.1. CARACTERISTICI. ROL FUNCȚIONAL. 
TIPURI CONSTRUCTIVE 


Cuplajele sînt organe de asigurare a legăturii între doi arbori care-şi pot 
transmite reciproc mișcarea și puterea. 
„Prin aceste elemente se asigură legătura intre tronsoanele (părţile) acelu- 
iaşi arbore sau între arbori diferiți. De exemplu, unii arbori de transmisie cu 
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Mecanism 
Cuplaj reductor Cuplaj 
| 
l 


elastic M 9 
A 


lungime mare 10, 20, 30 m a 
s-ar executa foarte greu 
dintr-o singură bucată sau 
nu s-ar putea realiza. Exe- (j 
cuţiă din tronsoane sepa- 
rate şi legarea acestora prin, Z 
cuplaje, nu prezintă difi- FIA 
cultăți constructive Say Fig. 12.1. Legarea arborilor diferitelor maşini prin 
funcționale. Cuplul motor intermediul cuplajelor (a) şi poziţiile relative posibile 
al unui automobil se trans- j ale axelor (b). 
mite roților de rulare prin 
intermediul unui cuplaj cu funcţionare intermitentă, numit şi ambreiaj. 

Axele de rotaţie ale arborilor legaţi prin cuplaje sau prin ambreiaje pot 
fi paralele sau neparalele (fig. 12.1). 

Principalele condiţii pe care trebuie: să le îndeplinească cuplajele pentru 
o bună funcţionare sînt: 

— capacitate de transmitere totală a momentului de răsucire al arbo- 
relui ; + 

— dimensiuni constructive cît mai reduse; 

— capacitatea de atenuare a șocurilor provenite din variaţia regimului 
de funcţionare a mașinilor; ) 

— posibilitatea prevenirii, preluării şi transmiterii sarcinilor suplimen- 
tare sau a depășirii turaţiei; 

— asigurarea. interschimbabilităţii necesare înlocuirii elementelor uzate. 

Clasificarea cuplajelor are în vedere condiţiile de funcționare ale celor 
doi arbori ca criteriu de bază. Astfel, cuplajele se grupează în două categorii: 
cuplaje cu funcționare permanentă; cuplaje cu funcționare intermiientă sau 
ambreiaje. da pih 

La cuplajele cu funcţionare permanentă, transmiterea mișcării între 
cei doi arbori nu poate fi întreruptă în timpul funcţionării decit prin oprirea 
maşinilor şi demontarea cuplajelor. Prin cuplare-decuplare, ambreiajele pot 
intrerupe sau relua transmiterea mișcării în gol sau chiar sub sarcină, fără 
oprirea elementului (arborelui) de la care ea este primită. 


12.2. CUPLAJE PERMANENTE 


Cuplajele permanente se împart în următoarele două grupe: 

— cuplaje fixe (fig. 12.2, b) `, prin care se realizează legătura rigidă a 
arborilor; 

— cuplaje mobile (fig. 12.2, a), care permit mici deplasări axiale, radiale 
sau unghiulare între arbori legaţi (cuplaţi). 


12.2.1. Cuplaje fixe 


Cuplajele permanente fixe se construiesc în trei variante: cu mangon cilin- 
dric (neted) dintr-o bucată (fig. 12.2, b); cu mangon cilindric din două bucăţi 
tu tlanșă (fig. 12.3). 
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Arbori Me 1 dinta $ A 
Tema ERR daja Cuplajele cu mangon dintr-o bucată 


Anbarele 2 (fig. 12.2, b) se montează pe capetele 
celor doi arbori între care urmează să 
se transmită mișcarea. De la arbore 
la manşon, efortul este transmis prin 
/ intermediul unor pene longitudinale 
[=(2...4)7 sau prin ştifturi transversale, cind 
eforturile sînt mici. 

Principalul avantaj ` îl prezintă 
simplitatea constructivă. 

Pentru a evita apariția unor forțe 
suplimentare, cuplajul mangon nece- 

) jl | Ai ajustaje, centrare şi montare 
Pt se Bi p - oarte precise.  Legarea cu manson 
B R K dintr-o bucată este posibilă nui 

prin deplasarea axială a unuia din 

S=(03..Q4)d Monson ŞTI arbori pînă la capătul arborelui 
pereche fără însă să-l atingă. 

Dimensionarea  manşonului urmă- 
rește stabilirea unei secţiuni de rezis- 
tență egală cu rezistența secțiunii 
arborelui. Folosindu-se notaţiile din figura 12.2, b, această condiţie de bază 
se exprimă astfel: i 


Arbore 


Fig. 12.2. Cuplaje cu manşon: 


a — cu manşon dințat pentru abateri axiale; 
b — cu mangon cilindric. 


ME W paTata = W pmTatm 


sau ; 
d? m Dt — d’ T 
Ta Ta a kai E T, (DA NERE (12.1) 


unde M, este momentul de răsucire transmis, Tata Și Tatm — rezistențele 
admisibile la răsucire ale materialelor arborelui şi mangonului; W pa și W pm— 
modulul de rezistență polar al secţiunii arborelui, respectiv. manşonului; 
d şi D — diametrul arborelui, respectiv manşonului..-- 

Efectuindu-se simplificările respective, se obţine 


D= a 4 Dee 
Tatm 

Dacă arborele şi manşonul se execută din aceleași materiale, rezultă D = 
= 1,3 d. De obicei, manşoanele se execută din fontă obișnuită sau din alte 
materiale cu caracteristici de rezistenţă inferioare arborilor din oţel; de aceea 
D= (04,4...1,8)d. 

Cuplajele cu flange. Pentru construcţii obişnuite se folosesc flange sepa- 
rate (fig. 12,3, a), iar pentru construcţii puternic solicitate se execută flanșele 
dintr-o bucată cu arborii respectivi (fig. 12.3, b). Fiecare din cele două discuri 
se montează pe un capăt de arbore prin împănare, prin presare la rece, prin 
stringere la cald sau chiar prin sudare. 

Poziţia centrată a discurilor se asigură la montaj, iar asamblarea, prin 
şuruburi strinse. A 

Ìn calculele de dimensionare se disting două cazuri: cuplaje strinse cu 
şuruburi cuprinse în găuri fără joc și cuplaje strinse cu şuruburi cuprinse 
în găuri cu joc. În cazul şuruburilor strînse „cuprinse în găuri calibrate 
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Fig. 12.3. Cuplaj cu flange (discuri): 
a — cu flanșe separate; b — cu flanșe dintr-o bucată cu arborii, 


(fig: 12.3, b), momentul de răsucire preluat de cuplaj Mi. = Mp este preluat 
de şuruburile -solicitate la forfecare. Păstrindu-se notaţiile din figură, se 
poate scrie forța de forfecare F preluată de unul din cele z şuruburi: 
2M,B 
Py SATIR 
layi brat (12.3) 
Coeficientul de supraincărcare al cuplajului $ are valorile: B8 = 4 cînd 
ruperea cuplajului nu provoacă alte avarii mașinii, B = 1,2...4,5 cînd pro- 
yoacă asemenea avarii şi B = 2 pentru prevenirea. accidentelor de muncă. 
Cu ajutorul forței de forfecare Fp se pot dimensiona şuruburile avind 
secţiunea A, = Th, astfel: 


2M 
Bim E = af» (12.4) 
ea 8MB 
i y naD af (2.8) 


unde Čas este rezistența admisibilă la forfecare a materialului surubului. 

Cind șuruburile de stringere sint cuprinse în găuri cu joc, transmiterea 
momentului de răsucire este asigurată prin frecarea dintre discurile cuplaju- 
lui, iar șuruburile sint solicitate la intindere ca în cazul cuplajelor cu mangon 
din două bucăţi. Elementele constructive și capacitatea de transmitere a 
acestor cuplaje sînt indicate în STAS 769-73 unde se recomandă folosirea 
șuruburilor calibrate (de păsuire). i 
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12.2.2. Cuplaje mobile 


Astfel de cuplaje se folosesc cînd sînt necesare deplasări axiale, radiale 
sau unghiulare ale arborilor. Tipurile cele mai reprezentative sint indicate 
în figura 12.4. 


e Anticulație EEES === 


d 
E9 Articulaţie 
cardanică 
obișnuită 


a. Cuplajul „Cidham " 


Cruci cardanice 
=: 


/ 
~< Arasre intermediar 
Arbore conguešlor 


b Artizulatie cardanică dublă 


Fig. 12.4, Tipuri constructive de cuplaje permanente mobile: 


a — pentru compensarea deplasărilor axiale şi radiale (cu disc intermediar); 
b, c, d > pentru compensarea deplasărilor unghiulare (b — cu articulaţie dublă, c, d — cu 
y articulație simplă). 


Acestea sint cuplaje permanente mobile cu elemente rigide: Mult intre- 
buințate sint cuplajele permanente mobile cu elemente elastice. Fiind ieftine, 
simple şi ușor de montat, dintre numeroasele variante constructive se 
utilizează mai frecvent tipul standardizat (fig. 12.5), denumit cuplaj elastic 
cu bolțuri. Elementele elastice sint executate din piele, cauciuc sau pinză 
cauciucată. Celelalte elemente se execută din fontă sau din oţel. 

Cuplajele elastice prezintă avantajul amortizării şocurilor dinamice Ía 
pornire sau în perioada de serviciu. 

_ Dimensiunile cuplajului elastic se aleg din STAS 5982/2-80 şi 5982/3-80 
pe baza diametrelor arborilor d pe care-i cuplează. Verificarea se face com: 


ZA: | foni afl e 
z zay al arborelui M, = ——z, cu mo: 
NNS 16 
=} 
p 
PAIERA KI 


Re 

Fre 

af pa 
i) 


mentul echivalent M, al cupla- 
jului determinat astfel; 


M, = M,K,K, | (126) 


Coeficienții Kı, Kz au valo- 
rile indicate în tabelul 12.4 în 
funcție de importanta transmi- 
siei şi de regimul de solicitare 


Fig. 12.5. Cuplaj elastic cu bolțuri. 
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elastic pariîndu-se momentul de răsucire 


TABELUL 12.1 
Valorile coeficienţilor suprasolicitării Kı și Ka (după STAS 5982/2-80 şi 5982/3-80) 


Importanța transmisiei Regimul de solicitare Ka 
Oprirea mașinii Mecanisme solicitate uniform 1 
Avarierea maşinii 1,2 j; Mecanisme solicitate neuniform Tae 

rie o ini j a p 
Avarierea multor mașini 1 Mecanisme solicitate puternic Tena 
Victime 2,0 sau cu şocuri 


12.3. CUPLAJE INTERMITENTE 


Cuplajele intermitente. numite ambreiaje, pot fi cuplate (ambreiate) și 
decuplate (debreiate) în gol, fără demontare şi chiar în sarcină cind sint 
prevăzute cu elemente elastice pentru preluarea energiei de şoc. 

Numeroasele variante constructive pot fi grupate în două "categorii: 
ambreiaje comandate şi ambreiaje automate. 

Oricare din cele două categorii de cuplaje intermitente pot fi realizate. 
prin contact rigid sau prin contaci elastic. Ambreiajele comandate elastic se 
folosesc în scopul întreruperii temporare a transmiterii mişcării sau ca 
mijloc de protecţie, prin asigurarea unei debreieri rapide, ca în cazul auto- 
mobilelor. În figura 12.6 este schematizat un tip reprezentativ de cuplaj 
intermitent comandat rigid, numit ambreiaj cu gheare. Una din părțile 
cuplajului este fixată rigid pe un capăt al arborelui. iar cealaltă parte se 
poate cupla şi decupla prin decuplarea axială a discului mobil (semicupla) 
1, care este montat cu joc alunecător pe arborele condus. 

Ambreierea-debreierea pot fi comandate manual. cu ajutorul pîrghiilor 
(fig. 12.7), electric, pneumatic sau hidraulic. 

Ambreiaje comandate avînd contact elastic, Această categorie este folo- 
sită pentru asigurarea ambreierii arborilor sub sarcină, fără a produce şocuri 
dăunătoare. Astfel, partea ambre- 
iajului montată pe arborele unui 
motor trebuie să facă posibilă antre- 
narea arborelui condus din poziţia 
de repaus în regim de turație con- 
stantă. i 

Cuplajele cu îricţiune intre su- 
prafeţe sub sarcină, în perioada am- 
breierii produc pierderi prin frecare 
evidenţiate prin degajare de căl- 
dură. Contactul acestor cuplaje tre- 
buie să fie uniform între suprafețe. 
Ele trebuie să asigure: posibilități 
de reglare; de înlocuire a elemente- 
lor uzate şi evitarea şocurilor şi a 
uzurii- premature. 

Ambreiaje cu fricţiune. Discul 
mobil C; din figura 12.7, solidar cu 


Disc mobil A Gheară A-A 


Caneluri 


Cuplare 
RENS | 


Fig. 12.6. Ambreiaj rigid cu gheare. 
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j duprafta rugoasă i 
Fig. 12.7, Ambreiaj cu fricțiune avînd suprafețe plane, 


arborele său în poziție decuplată i iar di 

9 ție ă are turaţia n = 0, iar discul C, mo 
celălalt arbore, are turația de regim m = n. REIES 
i dea ra asupra discului Ca cu o forță Q paralelă cu axa arborilor, se 
i izează contactul cu suprafața discului C, care se află în mișcare. Pentru 
antrenarea sa este necesară menţinerea forței Q, care dă naştere unei pre- 
Sluni p presupusă uniformă pe suprafața de contact. Astfel, între supra- 


fețele de contact apar forțe de frecare a căror rezultantă este 2u —, care este 
A 2 o 


„situată la distanța egală cu raza medie Rm = ta ka n 
E i 2 
Momentul produs de forţele de frecare este 
M, = 2u £ Re Op (12.7) 


Momentul necesar a fi transmis M, fii scu 

ntul raf r + fiind cunoscut, forța ( necesară realizării 
ambreierii rezultă din egalitatea M, = 6M,, unde i este adeficientul „dă 
supraîncărcare al cuplajului. Se obţine astfel: 


ÎN asi (12.8) 


„oţel pe fontă oţel pe ferodo 


Discuri intercalate 


fontă pe fontă 


0,15—0,25 


lemn pe oțel 


0,85—0,55 


bise de presivne 

_ Ambreiajele cu fricțiune prin 
discuri multiple reprezentate in 
figura 12.8 au o capacitate de 
transmitere mult mai mare, propor- 
țională cu numărul suprafețelor de 
contact z: i 


Mp T uQ Rm p BM, 


ev 
A y 9! . 
Arficulofie : RY; frs deci: 
N 
G PMi 


Fig. 12.8. Ambreiaj elastic cu aka Nihe: = VOR ; 


S 
OTI 
VPA 
PANA 
AAA Z z 
NNNNA 
EZZZA_ VeA 
= 


= === 
PIZ VA 
„// 


Sa 


(12.9) 
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Zună rugoosă - ferodo [metalosbtst, 


Fig. 12.9. Ambreiaj cu fricțiune conic. Fig. 12.10. Ambreiaj cu fricpiune centrifug. 


Numărul discurilor zi = z + 1 variază în limite foarte largi, și anume za 
= 4...50 lamele cu grosimea h = 0,2...2 mm. ; | 

Ambreiajele cu fricțiune conice. Cind asupra unei părți a ambreiajului 
conic (fig. 12.9) se exercită acţiunea forței Q, se asigură contactul sub pre- 
siune pe o suprafață de frecare cu forma conică sub unghiul « = 8... 10°, ceea 
ce permite atit evitarea unei ambreieri bruște cât și blocarea conukui. 


Dimensiunile de gabarit relativ mari, apariţia unei forțe axiale neechili- 


brate şi necesitatea unei centrări riguroase le limitează domeniul de aplicare 


în construcţiile precise. 

Ambreiaje automate. Unul dintre tipurile des utilizate este ambreiajul 
cu fricţiune centrifug. Bazindu-se pe acţiunea forțelor centrifuge, ambre- 
ierea şi debreierea se realizează în mod automat, după cum se poate urmări 
pe figura 12.10. La o anumită valoare a turaţiei n a arborelui motor se dez- 
voltă forţele centrifuge F, ale saboţilor 7, astfel încît se înving forţele arcu- 
rilor F, şi se creează o presiune de contact pe tamburul 2 pe care-l antrenează. 


EXEMPLE DE CALCUL 


i |. Să se determine numărul de discuri de oţel z necesare unui ambreiaj de tipul celui din 
figura 12.8, fiind date: forța de ambreiere a arcului elicoidal Q = 500 N; u = 0,2; B = 1,2; Rm = 80 
mm; P = 21 kW; n = 1500 rot/min. 


Rezolvare: Forţa de frecare F = uQ = 0,2 + 500 = 100 N. Aplicîndu-se relația (12.9) 
se obține 
BM, _.1,2*9550 +21 eE: 
uQORm 100-081500  ” 


zı = z + 1 = 25 discuri din tablă de oțel. 


2. Să se aleagă un cuplaj elastic cu bolţuri (fig. 12.5) pentru transmiterea unui 
moment M, = 500: Nm. 


Rezolvare: Valorile coeticienţilor 4, şi K se aleg din tabelul 12.1 (v. STAS 5982-80): 
K, =2; K, = 1,6. Aplicîndu-se relația (12.6), rezultă 


Me = My KK, = 500 ' 2° 16 = 1600 Nm, 
pentru care se alege un cuplaj standardizat de mărimea 7, avind dimensiunile indicate 
în STAS 5982-80 (tab. 12.2). 
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= =- a, continuă a transmisiilor mecanice, 
å d] d o i 9 ca Transmiterea directă a mișcării de rotaţie între doi arbori situaţi cap la 
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z o S 3 D ge 8 G capse face prin intermediul cuplajelor. 
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za 13.1. TRANSMISII CU CURELE 
POS Eae A ea ME A IE 
5e co [=] g 
og A 
să 13.1.1. Noţiuni de bază 
3 
f E 
y Transmisia cu curea este un mecanism avind rolul de a transmite miş- 
fi carea — deci cuplul motor — de la arborele de antrenare la cel antrenat 
2 ca prin intermediul unui element de tracțiune numit curea. 
EA £ „Cureaua este o bandă închisă (fără fine), flexibilă şi extensibilă. Ea se | 
E n infăşoară şi aderă pe suprafețele periferice ale roţilor de transmisie, fixate | 
Lu pe arbori. , 
N Sioa . . . 
Elementele componente ale transmisiei cu curele: sint: cei doi arbori între 
| care se transmite mișcarea, lagărele de sprijinire a arborilor, două roţi de 
transmisie (una conducătoare și alta condusă), cureaua de legătură ca element 
> de tracțiune și, eventual, un dispozitiv de întindere a curelei. În figura 13.1 
sint reprezentate citeva tipuri de transmisii mecanice cu curele. 
= a „Clasificarea. În funcție de modul inf ășurării curelei şi de poziţia axelor 
s aA de rotație, se disting următoarele tipuri de transmisii: 
Z 55 a a — transmisii paralele cu acelaşi sens de rotaţie (fig. 13.1, a, e); 
F ha: a A — transmisii încrucişate, avind roţile tot cu axele paralele, dar cu sensu- 
E BIE =: â t rile de rotație opuse (fig. 13.1, b, d); 
= S A — transmisii încrucișate în spaţiu sub un unghi de 90° (fig. 13.1, c) sau 
sub un unghi oarecare (fig. 13.1, f). 
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9 — Rezistența- materialelor și organe de mașini, cl. X—XI 


fe 
Up ` 
AA 


Paz Di Hh 4 

LIO yspozitiv pen TU 
3 E ly ovtontlindereo 
cureli 


ID +b) SA < 2 (D +D) 


Fig. 13.1. Transmisii prin curele — tipuri de bază și forme constructive. 


În funcție de forma secţiunii transversale a elementului de tracțiune se 
disting transmisii cu curele late, trapezoidale sau rotunde (fig. 13.1, g). 


Avantaje. Flexibilitatea elementului de tracţiune determină funcţionarea 


liniștită a transmisiei, fără şocuri sau vibrații. Posibilitatea transmiterii la 
distanţe mari între axe (A < 10 m), cu un raport de transmitere mare (i <30), 
simplitatea constructivă şi eficienţa economică asigură transmisiilor cu curele 
un larg domeniu de aplicaţie în construcţia de mașini și aparate. Ele se folo- 
sesc pentru transmiterea de puteri de la cele mai mici pină la 3 000 kW, cu 
turaţii pină la 16 000 rot/min și viteze periferice pină la 50 m/s. ab 

Domeniul de utilizare este limitat de alunecarea elastică a curelei pe roată 
în limitele e = 0,2...5%,, ceea ce face imposibilă transmiterea uniformă a 
mișcării, cu un raport de transmitere constant. ~” à a 

Randamentul transmisiei este foarte ridicat (n = 0,92...0,98), iar alu- 


necările elastice pot fi diminuate prin dispozitive de asigurare a unei aderenţe 
TITI TP 4 


sporite a curelei pe roată (fig. 13.1, a). i 
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Exploatarea optimă a curelei este determinată de următoarele condiții: 

— alegerea rațională a diametrului roții mici D, > (30...50) (5 fiind 
grosimea curelei — fig. 13.2, g); : 

— menţinerea unei distanțe între axe A, cuprinsă în limitele 


0,7(D; + Da) < A < 2(Dı + Do); 


— asigurarea aderenței curelei pe roți prin montarea curelei pretensionate 
în repaus cu o forță Sọ mai mare decit forța utilă F, necesar a fi transmisă: 

— viteza periferică să nu depăşească 10...30 m/s; 

— la transmisiile orizontale (fig. 13.2, a) ramura de jos să fie încărcată 
(conducătoare). : 

Materiale. Roţile de transmisie se execută din fontă, oțel, aliaje de alumi- 
niu, materiale. plastice. Pentru confecționarea curelelor se întrebuințează: 
piele de bovine (crupon), cauciuc sau pinză cauciucată, fibre textile, materiale 
plastice. E 

Principalele caracteristici ale materialelor pentru curele sint indicate în 
tabelul 13.1. 

TABELUL 13.1 


Caracteristicile de bază ale materialelor curelelor și limitele utilizării 


Piele standard 


late 


trapezoidale 


Cauciucat 


trapezoidale 
înguste 


13.1.2. Parametrii geometrici și cinematici 
ai transmisiei 


Alunecarea elastică a curelei pe roţi se explică prin deformația elastică a 
curelei — datorită alungirii ramurii active. Analizind vitezele ramurii active 
pı şi ramurii pasive pz, rezultă că, în timpul funcționării transmisiei, în curea 
are loc-trecerea 'de la viteza p, din ramura activă la valoarea ve în ramura 
pasivă în care cureaua rămine mai groasă, deci pi > vaz, adică vu < 1; 
în acelaşi timp, viteza periferică ʻa roții conduse (V;) este mai mică decit 
cea a roții conducătoare (V,), datorită fenomenului de alunecare elastică a 
curelei pe periferia roţilor. Pentru caracterizarea cantitativă a acestui fenomen 
se foloseşte coeficientul de alunecare elastică e, care exprimă pierderea relativă 
de viteză în transmiterea mișcării, adică 

E Pi Va sau în procente e = 100 sr A Vi 

1 1 


Coeficientul de alunecare elastică variază în limitele € = 0,2...5%. 
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Raportul de transmitere, se calculează aproximativ făcindu-se abstracţie 
de influenţa alunecării curelei, deci în ipoteza vitezelor egale pi = ve. Rezultă 


s na D, 

În practică se recomandă i < 8. 

Cind se cere o valoare mai precisă a raportului de transmitere, se ia în 
consideraţie alunecarea specifică prin coeficientul caracteristic e astfel: 


Dana = Dim(l — e); deci: Dz = D, 7 (1— e). (13.2) 
3 . na i 
Notind cu 3 grosimea curelei late (fig. 13.1, g), diametrul limită D; fa- 


vorabil înfășurării curelei este: Dı > 503. Practic se ia Dı = (50...80)ă, care 
poate fi determinat cu relaţia aproximativă a lui. Saverin: 


(13.3) 


P ; z AN TES 
unde P, = — este puterea de calcul; P.— puterea necesară maşinii antrenate; 


m = 0,95 — randamentul transmisiei; m = turaţia roții motoare. 

D, se rotunjeşte la valoarea indicată în STAS 6011-83, 

În cazul curelelor cu secțiune trapezoidală, diametrul favorabil S, a 
roții mici este indicat în standard (STAS 1162-84) în funcţie de secţiunea 
curelei. 

Lungimea curelei înfășurate pe roţi trebuie determinată, întrucît lungi- 
mea reală a curelei închise, nemontate, trebuie să fie mai mică. Această di- 
ferență rezultă din necesitatea montării curelei pe roţi prin întindere sau 
pretensionare. Ca urmare este asigurată aderenţa curelei pe roţi și din această 
cauză în curea apare o forță care solicită transmisia atît în funcţionare cit 
şi la mersul în gol. ; 

În cazul transmisiilor cu posibilități de reglare a întinderii, lungimea geo- 
metrică este egală cu lungimea reală L, dată de relația 


L aBa + 24 + PPE, 


z (13.4) 


în care: 


D+ D ; ia A 
Da =at, A — distanța dintre gentrele roților. 


Principalele elemente geometrice ale transmisiei în ipoteza întinderii li- 
niare a ramurilor curelei: sint indicàte în figura 13.2. 

La curelele trapezoidale lungimea L se rotunjeşte la valoarea indicată 
în standard. În acest caz, din ecuația de gradul doi (13.4) cu variabila 
A rezultă 


A = 0,2512 — Dm. + V (L= RD)? = {D Du]. (43.5) 

La curelele plate (cu secţiune “ dreptunghiulară) îmbinarea capetelor se 
face prin: cusătură cu agrafe speciale, prin lipire, prin. coasere, cu şuruburi 
sau cu nituri. De modul îmbinării capetelor se ine seama la corectarea lun- 
gimii L. 
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034), 


Fig. 13.2. Principalele elemente geornetrice ale transmisisi. 


Unghiul de înfășurare $. Buna: funcţionare a transmisiei este .condiţio:: 
uată şi de unghiul f, corespunzător înfăşurării curelei pe „vata: mică (fig. 13.2). + 
La curelele late B, > 150%, iar la cele trapezoidale B, > 110°. 

“Distanţa dintre axe A. Valoarea unghiului de întășurare ß, creşte cu dis- 
tanța dintre axele de rotaţie. Valoarea minimă limitează distanţa dintre axe 
“în funcţie de diametrul roții -mari Da, după cum se indică pe figura 13.1. 


13.1.3. Construcţia roţilor pentru curele late 
Roţile pentru curele late se construiesc cu spiţe (fig. 13.3, a) sau sub 
formă de disc (fig. 13.3, b). Numărul ż al braţelor se determină cu relaţia 


empirică z = 5 . = D, unde D este diametrul roții de curea, în mm. Dacă 


z < 3, roata se construieşte sub formă de disc. Pe figuri sint indicate, orien- 
tativ datele constructive de bază ale. roţilor pentru curele late. 


8 


asa Aaa) PI (CS 
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Fig. 13.3. Elementele și formele constructive ale roţilor de 


transmisie prin curele: 
a — cu spiţe; b — cu disc. 
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13.1.4. Calculul curelelor trapezoidale 


Curelele trapezoidale sînt de-construcţie închisă (fără sfirsit). Lungimea 
L şi aria secţiunii A. sint standardizate ( STAS 1164/1-71, 7192/2-83 şi STAS 
7503/2-80) într-o gamă de 27 tipodimensiuni pentru lungimi, 7 secţiuni nor- 
male (Y, Z, A, B, C, D, E) şi 5 secţiuni corespunzătoare curelelor tra- 
pezoidale înguste (STAS 10076-84 şi 10696-76), tă II ea 

Calculele efectuate în paragraful 13.1.2 se referă atit la transmisiile prin 
curele late, cit și la cele prin curele trapezoidale. În relaţiile generale de calcul 
ale curelelor trapezoidale se va lua în consideraţie lungimea primitivă La 
corespunzătoare diametrului primitiv da (fig. 13.4). 

Roţile de curea necesită o execuţie mai precisă pentru asigurarea unei 
montări și funcţionări corecte şi cu suprafaţe prelucrate intenţionat rugoase 
în vederea asigurării unei frecări cît mai mari cu suprafeţele curelelor. 

Deoarece: secţiunile, lungimea curelelor şi caracteristicile roţilor destinate 
curelelor trapezoidale sînt standardizate, nu rămîne decit să se aleagă din 
tabele STAS secţiunea şi lungimea curelei, apoi să se determine numărul de 
curele z necesar transmiterii unei puteri efective date P, în kW: 


jos „(3.6 
hrana < 12| [curele]. i die, (13.6) 

În această relaţie Po reprezintă puterea specifică transmisă de o singură 
curea cu secţiunea A, dată în tabele (STAS 1163-71), iar K, și Ka sînt coe- 
ficienţii de corelaţie; Kı depinde de regimul de lucru şi de tipul maşinii an- 
trenate, iar K, depinde de unghiul de înfășurare a curelelor pe roata mică. 
Valorile lor sînt date în standard (STAS 1163-71), unde este cuprinsă întreaga 
metodologie de calcul. 

Raportul de transmitere i se determină în funcţie de valorile diametrelor 
primitive: 


i == dalda 


B-(z-7Jev+ze ' 


Corect 


Executie 
incoreclă 


Fig. 13.4. Execuţia corectă şi cea incorectă a canalelor de curea. 


Cârverar 


Fig. 13.5. Autointinderea curelei prin dispozitiv cu greutăţi. 


Curelele trapezoidale se notează prin simbolul tipului secţiunii și numărul 
corespunzător e ara lungimii La. De exemplu, A 2500 STAS 1164/1-71. 
„ Caracteristicile constructive ale roţilor sint de asemenea standardizate și se 
notează cu. simbolul RC.T urmat de: diametrul primitiv da, simbolul secţi- 
unii canalului și unghiul canalului. De exemplu, RCT 800 B 340 STAS 1162-84 
(roată pentru curea trapezoidală tipul B cu unghiul canalului « = 34°), 
Pentru preîntinderea' curelelor şi menținerea tensiunii necesare asigurării 
aderenţei optime se folosesc diferite sisteme. Un dispozitiv obișnuit cu con- 
tragreutăţi este schematizat în figura 13.5. Acest sistem se aplică atunci cînd 
lagărul roții motoare este mobil. * - 


13.2, TRANSMISII CU CABLU 
"43.2.4. Noţiuni generale 


Transmisia cu cablu funcţionează tot prin aderenţă ca și transmisia cu. 
curele. , 
Ca organ intermediar de tracţiune, cablul este un ansamblu format din 
fire textile sau metalice grupate prin cablare (răsucire: elicoidală sau împle- 
tire) (fig. 13.6). Se disting: cabluri rotunde (fig. 13.6, a...d); cabluri plate; ca- 
. bluri cu toron rotund. sau profilat; cabluri cu inimă nemetalică (vegetală — mi- 
nerală — sau din fire sintetice); cabluri răsucite spre dreapta sau spre stinga 
(fig. 13.6, b) sau cu firele spre dreapta, iar toroanele spre stinga şi invers. 
Domeniul de utilizare a cablurilor este foarte larg. Ele se folosesc în spe- 
cial la mașinile de ridicat și de transportat (fig. 13.6, f — electropalanul), la 
scripeţi, la macarale, trolii, excavatoare, teleferice ş.a. 3 
Îmbinarea cablurilor este necesară pentru a obține lungimi mari. Fixarea - 
capetelor de cablu (fig. 13.6, d) se face pentru a putea fi încărcat la unul din 
capete și legat solidar cu toba de înfășurare la celălalt capăt. Bucla de ca- 
păt a cablului (fig. 13.6, e) este necesară prinderii la cîrligul de ridicare. Pen- 
tru fixare și legare se aplică metode speciale, specifice acestui element, după 
cum se poate urmari pe figurile 13.6, d și e. 


13.3. TRANSMISII CU LANȚURI 


Lanjurile sînt elemente de tracțiune formate din zale articulate între ele. 
i= t lor funcţional este acelaşi ca al cablurilor sau al curelelor. Principiul 
tri isiei este insă diferit. El se bazează pe angrenarea lanţului cu dantura 
roți speciale (fig. 13.7). 
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Cabluri z şi zs 


IL 


ý T ff, D 7R jll jit, Y 
MOU, 


Y 


Legoruri fa copete 


Caleo de rulare i PRI 
COruerarul (pisica) reoplo i 
= di finge G 
F s 


z 
/nfăsuroreo cablului + 


J 
M. 


rolă si citlig 


Palane cu lant 
actionat manual 


articulatie Lant cu zale ovale 


Relä (root! STAS 3208-72, + Fig. 13.7. Diferite forme constructive de lanțuri și transmisii cu lanț. 


Raportul de transmitere i se poate determina astfel: . 


Za ni D: 


i= ==; i (43.7) 


Fig. 13.6. Cabluri şi role — forme constructive. 


Transmisia prin lanţ se utilizează la acţionarea manuală a palanelor, la 
antrenarea arborilor paraleli din cutiile de viteze, la maşinile rutiere, la ma- 
şinile agricole, la acţionarea troliilor instalațiilor de foraj etc. 

Tipurile de lanţuri se deosebesc prin forma zalelor (fig. 13.7) şi a danturii 
roților rorpieiive, 

Lanţurile de transmisie cu role şi zale sint standardizate și simbolizate 

„în aproape 40 tipodimensiuni (STAS 5174-66). 
| În general, se utilizează pentru transmiterea mişcării între axe paralele 
distanţate pină la 10 m, ; 


i<8 pentru viteze medii şi ¿<15 pentru viteze lente. 
Distanţa optimă dintre axe se determină cu relația 


p fiind arcul dintre doi dinţi consecutivi, măsurat pe diametrul primitiv. 


- Pentru asigurarea săgeţii de montaj a lanţului se micșorează distanța 
"dintre axe A cu (0,002...0,004)4. 


La 
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P7 


Cunoscind distanța dintre axe, numărul de dinţi ai fiecărei rofi, Za, Za 
şi pasul p, se poate determina numărul de zale n: “ 


(13.9) 


Cu aceste date se poate determina lungimea necesară lanțului transmisiei 
respective: i 
L=n-*p; (13.10) 
Materiale. Deoarece lanţurile și roţile corespunzătoare se fabrică în serie 
şi se utilizează în condiţii de funcţionare foarte diferite, pentru construcţia 
elementelor componente ale lanţului se folosesc oţeluri laminate precum și 
oţel rotund aliat, cu rezistență mărită. 


13.4. TRANSMISII CU ROȚI DINŢATE 


13.4.1. Noţiuni generale despre angrenaje 


4 
Rol funcţional. Mecanismele cu roţi cu fricţiune nu pot asigura transmite- 
rea uniformă a mişcării arborilor, deci nu pot realiza o valoare constantă a 
raportului de transmitere i şi nici transmiterea unor puteri mari. Astfel de 
inconveniente nu apar în funcţionarea mecanismelor cu roţi dinţate numite 
angrenaje. Un angrenaj este format dintr-o pereche de roţi dințate: una con- 
ducătoare, iar cealaltă condusă (fig. 13.8). Do 
Suprafețele cilindrice, reprezentate prin cercurile de rostogolire D,ı, Dra 
(fig. 13.11), se rostogolesc între ele, fără alunecare, dacă în afară și în inte- 
'riorul ‘acestor cercuri, la periferia lor, 
se execută niște dinți şi nişte goluri 
asemănătoare. Astfel, alunecarea re- 


prezentate prin cercurile de rostogo- 
lire — este exclusă, deoarece mișcarea 
nu se mai transmite prin forța de 
frecare, ci printr-o forță de: apăsare 
între dinţi. În perioada transmiterii 
mişcării, dinţii roții conducătoare pă- 
trund. succesiv în golurile dintre dinţii 
roții pereche și realizează o: presiune 
de “contact antrenindu-i prin angre- 
nare. Raportul de transmitere 1 este 
constant: 


: n w Y D 
0 ot e e a aa 
Na (973 vı Da 


(13.41) 


Formele constructive ale angrenaje- 
lor reale sint variate. Un exemplu carac- 
teristic este reprezentat în figura 13.8. 


Coroană Corpul roții 


dintată 


Fig. 13.8. Angrenaj cu roți dințate cilin- 
- “drice cu dinţi drepţi: 
1 — roată conducătoare; 2 — roată condusă, 


lativă a suprafețelor de contact — re; 


Transmiterea mișcării este însoțită de transmiterea unor momente de 
torsiune M,. 

Domeniul de utilizare a ungrenajelor este vast. În construcția modernă 
de mașini și aparate, transmisia cu roți dinţate constituie mecanismul cel mai 
important și cel mai utilizat. Astfel, construcţia unui automobil, ca și aceea a 
unui strung, cuprinde zeci de roţi dinţate. În schemele cinematice ale unor ` 
mașini-unelte complexe se află sute de roţi dinţate. Executate îngrijit și 
montate corect, pot garanta siguranța în funcţionare la viteze și puteri. reduse 
(cazul aparatelor tip ceasornic), la puteri de zeci de MW (mașini grele) şi la 
viteze periferice, ridicate pină la 100—150 m/s (mașini rapide). 

Gama dimensiunilor roţilor dințate este determinată de stadiul general al 
dezvoltării construcţiei de mașini. În prezent se pot executa roţi dinţate cu 
diametrele cuprinse între fracțiuni de milimetru pînă la diametre de strunjire 
D,>10 m. s 

La turații mari, angrenajele în funcționare produc zgomote de intensitate 
proporțională cu turația n și invers proporțională cu precizia de execuție și 
monay La angrenajele cu dinți înclinați, în V sau curbi, zgomotul este mai 
redus. 

Clasificarea generală a angrenajelor și a roților dințate este prezentată 
în tabelul 13.2 şi ilustrată prin figura 13.9. | 

Materialele cele mai utilizate în construcţia roţilor dinţate sint: oţelurile 
(tab. 13.3), fontele, alamele, bronzurile şi materialele plastice. j 


TABELUL 13.2 


Tipuri reprezentative de roți dințate şi angrenaje 


Criteriul i E M: Poziția 
paan A a i etil 


Poziţia axelor de 1,a, b, ce, d| — cilindrică 


2 — cu axe paralele 
rotaţie 


— cu axe care se inter- 
sectează în plan 

— cu axe încrucișate în 
spațiu 


I-e — conică 


—elicoidală (f, h) și cu 
cremalieră (g) 


Sensul de mişcare a, b, c€, d,e, | — cu dantura exterioară 
al roților angrenate 3 figh 

a,b $ 

h,f 


Caracterul mişcării — fără transformarea 
mişcării de rotație 

— cu transformarea miş- 

cării de rotație în miş- 

care de translație sau 

invers 


— cu roată 


— roată cremalieră 

— cu dinți drepți 

— cu dinți înclinați (eli- 
coidali) 

— cu dinți înclinați în V 

sau W 

cu dinți curbi 

— cilindrică 

— conică 

— melcată 

— alte forme de revoluție 

— necirculare h 

— evolventă; cicloidală; 

— arc de cerc s 


Orientarea axei lor- 
gitudinale a dinți- 
lor față de genera- 
toarea suprafeţei 
supuse danturării 


roţilor 


Forma suprafeţei de 


— corespunde denumirilor 
danturare 


roţilor 


TABELUL 13.3 


Caracteristici mecanice ale principalelor oţeluri pentru angrenaje 


1000 


- 800—1 100 


ao |- 750° 


(40 Cr 10) 


Î 217 950 750 
sn 660 1 300 
41 MoCr 11 : ; 


OLC 15 
21MoMnCri2 


217 1780 


Ce Necesită încercări experimentale speciale 


de îmbunătăţire 


Categoria oţelului 


- -Fig. 13.9. Principalele tipuri de angrenaje cu roţi dinţate. 


SAAT j 


NANA i 


©) 


t 


de cementare 


18 MoCrNi 12 


34 MoCrNi 15 


Obs.: TT — tratamentul termic; N — normalizat; Î — îmbunătăţit; CIF — călit 
` superficial prin curenţi de inducţie; Ni -— ion nitrurat; Nb — nitrurat în baie; 
Cn — carbonitrurat;; Ce — carburat (cementat); Cr — călit cu revenire joasă. 


13.4.2 Condiţiile de bază ale construcţiei profilului 


Profilul dinţilor trebuie astfel construit incit să asigure “un raport de 
transmitere constant, printr-o mişcare continuă. Aceasta este condiția: funda- 
mentală a formei geometrice a flancurilor profilului angrenajelor: cu roţi 
dinţate. Una din curbele geometrice care satisface această condiţie şi se 
execută cu ușurință este evolventa. ` ; 

Evolventa este curba descrisă de un punct M ce aparține unei genera- 
toare TT care se rostogoleşte peste un cerc numit cere de bază avind raza R, 
(fig. 13.10). Suprafața evolventică este generată de o dreaptă ce aparține 
unui plan care se rostogolește peste suprafața unui cilindru. . 

Urmărind construcţiile grafice din figurile 43.40 şi 13.41, se pot obţine 
demonstrativ o succesiune de relaţii analitice de calcul şi concluzii de bază 
necesare construcției profilului danturii evolventice, dintre care se men- 
țonează: i 

— Profilurile dinţilor a două roţi conjugate trebuie astfel construite 
încit, curbele flancurilor să admită o normală comună NN (fig. 13.11). 

„_ Normala comună NN este și tangentă comună la cercurile de raze Ru 
şi Rp2, punctul C generînd cele două flancuri în contact cînd se rostogolește 
pe un cerc sau pe celălalt cere de bază. 
` — De la intrarea în angrenare (primul contact) pînă la ieşirea din angre- 
nare (ultimul contact), o pereche de dinţi se mențin permanent în contact 

„ descriind traiectoria de angrenare (fig. 13.11) : 

: — Normala comună. NN imparte distanţa dintre centrele de rotaţie 

0.02 = A = const. în două părți constante: 0,P = Ro şi OP = R, 

| — Traiectoria tat, descrisă 

-de succesiunea punctelor de con- 

tact C de la intrarea pină la 

ieşirea din angrenare se numește 
linie de angrenare. 


„__— Punctul P prin care trece 
linia d» angrenare tit», suprapusă 
tanguntei comune WN, deci nor- 
malei comune, reprezintă cen- 
trul ivstantaneu de rotație a 
cercuror de rostogolire fără 
alunecare. Acest punct P se 
numeşte polul angrenării. 

— Direcţia tangentei comune 
NN la cercurile de bază Ry, 
Raz defineste cu direcţia tan- 
genti. TT (comună la cercu- 
rile de rostogolire Ra, Rua şi 
perpendiculară pe direcţia cen- 
trelor de rotaţie 0,0, = A) un- 
ghiul de angrenare a = ag = 20° 
(STAS 821-82). 

— Pentru ca două roţi din- 
ate să poată z 
Fig. 13.10. Obținerea profilului evolventic al ae, 0 ED apa, „oale: P 

danturii: fie situate la același arc, numit 


a — trasarea profilului; b — curbe evolvente cu carac- B 
teristici diferite, pas p (fig. 13.11). 


a = argh! de presiune 


Eroheri’ 
HU eră Soy 
== 


Zeve/ponă ~ ac 


(270 7 
JER aro 


exterior 
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Fig. 13.11. Condiția de bază a angrenării cu raport de transmitere constant 


li = constant). 


Aceste condiții fundamentale sînt cel mai bine satisfăcute de curbele 
ciclice de tipul evolventei şi al cicloidei. 

Caracteristicile geometrice ale evolventei uşurează procesul tehnologic al 
prelucrării danturii. De aceea, dantura cu profil evolventic este mai frecvent 
utilizată în construcţia roţilor dințate. 

Gradul de acoperire. O altă condiţie necesară realizării unui raport de trans- 
mitere constant este realizarea unui grad de acoperire e >. Determinarea 
gradului de acoperire și analiza valorii sale permit să se aprecieze cite perechi 
de dinţi conjugaţi se află simultan în angrenare; e are expresia 


De | 
CPU arcul de  angrenare 
PE aa N i 
P pas 


Arcul de angrenare C PC, este descris de punctul de contact C, din 
me mentul intrării pînă în momentul ieşirii din angrenare a două flancuri 
conjugate. 

Gradul de acoperire e >! indică intrarea în angrenare a perechii de dinţi 
următoare, înaintea ieșirii din angrenare a perechii de dinţi precedente. Ast- 
fel contactul dintre doi dinţi este permanent, deci angrenarea este continuă 
(i = const.). Roţile dințate de precizie trebuie să realizeze un grad de aco- 
perire ex1. Dacă e<1, mişcarea se transmite discontinuu. Angrenajele 
puternic solicitate — cu tuncționare rapidă — necesită un grad de acoperire 


mai mare, e>143. 


13.4.3. Roţi cilindrice cu dinţi drepţi 


Dantura cu profil evolventie. Cele mai utilizate in practică sînt roţile din- 
ţate cu profil evolventic, deoarece oferă următoarele avantaje remarcabile, 
neintilnite la celelalte profiluri: 

— caracteristicile evulventei depind numai de mărimea cercului de bază; 

—.orice roată de profil evolveñtic poate angrena cu o altă roată din fami- 
lia profilurilor evolventic+ avind aceiaşi parametri de bază « și m; 
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. — angrenarea rămine corectă chiar dacă distanţa dintre a i ă 
riguros exactă (in acest caz se modifică puţin i îmi a i na an 


— prelucrarea danturii cu profil evolventic poate fi realizată fără difi- 


cultăţi, utilizindu-se scule cu profil drept (neevolventic). 


Un astfel de profil a fost propus d t irea 
Pl page pe met, P P e savantul Euler sub denumirea de 


Rostogolindu-se dreapta care generează evolveni j 
du enta într-un s 
celălalt, se obţin două evolvente identice (fig. 13.10). Luind da GAR E 


evolyentelor punctele M şi M,, aceste curbe se intersectează în punctul V 


şi definesc profilul dintelui. Dreapta VO i i i ilului 
eee nm eta eap reprezintă axa de simetrie a profilului 


Mărimi' diferite ale cercului de bază R, determi 

Ms ky » determină curbe evolveite cu 
Principalele elemente geometrice ale roții dinţate și jului. În 

cip: nte geo: şi ale angrenajului. Îndl- 
„țimea dinților h este limitată spre virf de cercul exterior cu raza R. > Ry iar 
în interior, de cercul interior R; < R, (fig. 13.12). Diferența R, LR = c 
anne joc la fand, El s necesar pentru ca virful dinților unei roți să nu 

ata pereche pe zona diametrului interior di inţi 
me el p ului interior dintre dinţi, spre a nu bloca 
Cercul de rostogolire trece aproximativ pe la jumătatea distanţei dintre 
cercul de bază şi cel exterior (măsurată în direcţia razei). Capul dintelui repre- 
so distanța a dintre cercul de rostogolire şi cel exterior, iar piciorul dinte- 
ui, distanța b dintre cercul de rostogolire şi cel interior. Între aceste mărimi 
nn relația a + b = h.. Deoarece flancul dintelui coboară puțin sub cercul 
e bază, b >a. Zona activă a flancului dintelui este cuprinsă între D, și D,. 


\ 


Fig. 13.12. Elementele de bază ale unei roți dințate: 
1—5 creșterea profilului danturii în funcție de modul. 
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Pasul circular p se obţine prin măsurarea lungimii arcului pe cercul de 
rostogolire (numit și cerc de dipizare de rază R,) între flancurile de acelaşi 
sens a doi dinţi alăturaţi (fig. 13.12)... 

i Între lungimea cercului de divizare nD, numărul de dinţi z al unei roţi 
dinţate și pasul p există legătura . : i 
n 4 2 Dp eăă 3 i pp et (3.42) 
x P m 

Din aceste relații se poate scrie expresia pasului p, a modulului m, 

a diametrului cercului de rostogolire D, (în mm) şi a numărului de dinți z. 


m 


Modulul m, numit şi pas diametral, şi numărul de dinți z al fiecărei roți 
dinţate sînt parametrii de bază în calculul mecanismelor cu roți dințate. 
Pentru asigurarea angrenării dinţilor, perechea de roţi trebuie construită 
cu același pas p = pa = pa. Deoarece m = P , rezultă că cele două -roți au 
T É p 
şi acelaşi modul m. Prin STAS 822-82 au fost limitate valorile modulului, 
în mm, la mărimile indicate în tabelul-13.3. 


TABELUL 13.3 
Valcrile recemandate ale modulului m, în mm (STAS 822-82) 


Pasul p și diametrul cercului de rostogolire D, se folosesc în calcule pentru 
determinarea altor parametri de bază ai angrenajului. 

Raportul de transmitere poate fi exprimat prin raportul numerelor de dinţi 
ai celor două roţi za şi za. Deoarece i = D,2/ Dr, iar D, = zm (m fiind acelaşi 
pentru cele două roţi), rezultă 


= Da = Ap = A, (13.13) 


Relaţia generală care exprimă raportul de transmitere este 


inna Sie a Ra si Dra Din. A — donat; (13.14) 
oz. Na Dra Di Za 

Un angrenaj de roţi dinţate cilindrice poate realiza un raport de transmisie 
i < 10, iar unul de roţi conice un raport i < &... 6. 

Înălţimea dintelui k = a + b se determină în funcție de modul: a = m; 
b = 1,25 m; c = 0,25 m; deci h = a + b = m + 1,25 m = 225 m. 

Parametrii menționați pot fi folosiți pentru calculul diametrelor celorlalte 
cercuri ale roții dințate. Urmărind figura 13.12, rezultă 


D, = D, + 2a = zm + 2m = m + 2) [mm]; (13.15) 
D; = D, — 2b = zm — 2: 1,25 m = m(z — 2,5) [mm]; (13.16) 
D, = D, — 2a = zm — 2m = m(z — 2) [mm]. * (43.47) 
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10 — Rezistența materialelor şi organe de mașini, cl. X—XI 


My =M} =m 
6 lj = d p]>00 


A aF (271 2) = (dim i27* 22) 


3 | 
Fig. 13.13. Elemente geometrice ale angrenajului. 


„Distanţa dintre axele arborilor roților dinţate A = Ru + R,» poate fi ex- 
primată prin parametrii de bază, avind în vedere relaţiile (13 15) şi figura 13.41: 


Da Dia DA IEI 
Aea 1 ra + Lr Za 
ale ten fi aere (13.18) 


i da Sena relație, substituindu-se: diametrele, D „+ Și Dro determinate cu 
relaţia (13.12 ași anume D,ı = mzı, D,a = Mzz, se obține relația generală 


A= mata (13.19) 


„Această relaţie se aplică numai angrenajelor cu roți dinţate cilindrice cu 
dinţi drepţi, cu semnul (+) pentru angrenarea exterioară si cu semnul (—) 
pentru angrenarea interioară. i 

Normele de proiectare a angrenajelor pentru constructia de masini in 
general recomandă ca distanța dintre axe A (mm) să se realizeze la una din 
valorile standardizate preferate (STAS 6055-82): i 


40 50 - 63 80 100 125 160 200 250 345 
400 500 630 800 1000 1200 1600 2000 2500 


1.3.4.4. Numărul minim de dinţi 


Angrenări corecte se produc numai în interiorul liniei de an 

„bă AR : i i grenare titz 
(v. fig. 13.11 şi 13.14). Cind diferența dintre diametrele cercurilor de bază este 
foarte mare, deci z2—za este mare, mai ales cînd z; este foarte mic (z1 < 17), 
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ca în cazul angrenării unui pi- 
nion cu o cremalieră (fig. 13.14) 
racordarea  evolventei de la 
cercul de bază pînă la cercul 
interior necesită o formă spe- 
cială pentru a nu se intersecta 
virfurile roții za cu baza dinți- 
lor pinionului. 2. Acesta este 
fenomenul de interferență- a 
dinților. e 
Se pot construi angrenaje 
cu un număr foarte mic de 
dinți, la care interferența să se 
producă în timpul execuției 
între roata dințată şi sculă, 
pentru a nu se produce în 
timpul angrenării roţilor zı Th | 
şi za. Astfel de angrenaje cu profil deplasat necesită calcule suplimentare. 
Prevenirea fenomenului de interferență este asigurată dacă roata cea mai 
mică (pinionul) se construiește cu un număr de dinţi mai mare decit numărul 
minim de dinţi zmin, la care nu se mai poate produce interferența. În acest. 


caz, roţile poartă denumirea de roți dințate normale, cu modulul normal 


(M= Mu). 
"Numărul minim de dinţi 2mm se obține din raportul de transmitere cerut 


21 


Fig. 13.14. Interferenţa dinților. 


pentru angrenajul din care face parte şi este în orice caz 


În numeroase cazuri se pot construi și roţi cu un număr mai mic de 17 
dinţi, fără să apară fenomenul de interferență. Dar, considerindu-se 
21 > Zmin = 17 dinţi, nu mai sint necesare calcule suplimentare pentru de- 


terminarea numărului minim de dinţi. ° 


Capitolul 14 


ORGANE PENTRU . REȚINEREA, CONDUCEREA 
ŞI COMANDA CIRCULAȚIEI FLUIDELOR 


În interiorul întreprinderilor sau ai iocalıtăților, prin sistemele de reţi- . 
nere, reglare şi conducere a circulaţiei fluidelor se poate asigura transportul 


diferitelor substanţe, care pot fi: lichide (apă, ulei etc.), gazoase (abur, aer. 
hidrogen, gaze naturale, amoniac etc.) sau corpuri solide aduse în stare flui- 


dizată (minereuri, cereale), transportul pneumatic al pulberilor, transportul 


hidraulic al lemnului etc. 
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In anumite condiţii şi cantităţi, transportul prin conducte. poate repre: 
zenta soluţia cea mai economică 5 

Astfel de sisteme tehnice fac parte şi din structura maşinilor, de obicei 
alcătuind sistemul de ungere sau de acţionare. i 

Principalele părți: componente ale unui asemenea sistem sînt: tubulatura 
sau conductele, flanşele de legătură cu elementele de asigurare a etanșării, 
compensatoarele de. dilatare, racordurile sau fitingurile şi armăturile necesare 
reţinerii sau reglării circulaţiei fluidului respectiv. 

Caracteristicile fizico-chimice ale materialelor transportate (temperatura, 
presiunea, coroziunea etc.) necesită o gamă largă de materiale în construcţia 
elementelor componente -ale acestor sisteme. : 


14.1. NOŢIUNI DE BAZĂ 


De obicei, fluidele sint captate sau reţinute în pase de depozitare, rezer-, 


voare sau recipiente de construcţie etanșă. De la locul de reţinere pînă la'cel 
de utilizare, fluidele s'nt dirijate prin intermediul conductelor (ţevi sau tuburi). 


Pentru asigurarea circulaţiei fluidelor, cele două grupe de piese se îmbină 


- prin elemente ca legătură: piese fasonate, compensatoare de, dilatare eto. 


În general, t smentele folosite pentru închidere-deschidere, comandă, 
reglare, siguranţi etc. se numesc armături. Etanşeitatea, rezistenţa la pre- 
siune, la temperatură, la coroziune şi interschimbabilitate sint principalele 
condiţii pe care trebuie să le sătistacă aceste piese. i 

O instalație folosită în schema maşinilor pentru asigurarea centralizată 
a ungerii este reprezentată în figura 14.1. 


14.2. ELEMENTE PENTRU REŢINEREA FLUIDELOi 


Din această categorie fac parte: rezervoarele, recipientele şi cilindrii 
mașinilor de forţă sau ai maşinilor de lucru. i 

Aceste elemente se execută în special priri turnare din fontă sau din 
oţel. “Cele “de dimensiuni: mari se execută prin sudare din table de oţel. 

Rezervoarele, recipientele şi cilindrii au ca anexe conducte de umplere 
şi de evacuare, serpentine de încălzire sau de răcire, dispozitive de nivel 
şi de preaplin, precum şi armăturile specifice. 

Rezervoarele sint vase închise (de construcţie etanşă) utilizate pentru 
depozitarea fluidelor la presiunea atmosferică sau la presiuni: diferite, dar 
la temperatura obișnuită. De exemplu, rezervoarele de benzină ale maşinilor 
rutiere sau cele ale staţiilor de benzină, rezervoarele castelelor de apă etc. 
>. Recipientele sint tot vase închise de construcţie etanşă.. Ele rețin fluidele 
la temperaturi și presiuni diferite. Ca: exemplu pot fi indicate. buteliile de 
aragaz, autoclavele, tamburele ‘cazanelor de abur, buteliile de oxigen- etc. 
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! Fig. 14.1, Schema de principiu a unei instala 


ţii de ungere forţată prin presiunea creată de o 


pompă cu roţi dinţate: s à 
dințate; 4 — rezervor cu ulei; 5 — filtru de ulei; 


1 Satie gecirip gim ouţiină; 9 r Pompa ou PGy Oet manometru; 17 — supapă de siguranță. 


6 — conducte; 7, 9 — distribuitoare; 8 — mufă; 1 


Rezervoarele și recipientele au forme constructive variate. Mai obiș- 
nuite sint formele cilindrice (tamburele cazanelor de abur), eliptice (cister- 


nele pentru transportul laptelui, al benzinei etc.), sferice (vase de depozitat. 
"din industria chimică). 


14.3.. CONDUCTE ȘI TUBURI 


Conductele sînt piese tubulare cu perep relativ subţiri din oţel, fontă, 
cupru, aluminiu, material plastic ete. Forma constructivă a conductelor 
permite circulaţia unor fluide sau a unor materiale pulverulente. Ț | 

În construcţia de maşini aceste conducte sint denumite țevi. Ţevile au 
secţiunea inelară și pereţii subţiri în raport cu diametrul lor exterior. 

Conductele prin care circulă fluide sub presiune se execută prin tragere 
sau laminare. Cele prin care circulă fluide sub -presiune joasă se execută 
din tablă de oţel prin îndoire și sudare (ţevi sudate) sau din material plastic 
prin extrudare. i 
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Fig. 14.2. Compensatoare de dilataţie pentru conducte liniare lungi: 
a — îndoite direct din ţeavă; b — lire de dilatare; c — racorduri cu gotraj. 


Ţevile- din instalaţiile termice care lucrează la presiuni și temperaturi 
ridicate se: execută fără sudură din oţeluri elaborate din grupa OLT 32... 
OLT 65 şi OAT 1... OAT 5 după prescripţiile STAS 2881-80. 

Ţevile din metale neferoase (cupru, alamă, plumb, aluminiu etc.) -sau 
din materiale nemetalice se folosesc în construcţia aparatelor electrice, în 
construcţiile navale, în instalaţiile sanitare, în agricultură, în industria 
alimentară etc. 

Conductele utilizate pentru transportul fluidelor se mai numesc şi tuburi. 
Ele au diametre foarte mari, sint mai scurte şi se execută prin turnare. Tubu- 
rile se execută din fontă, oţel sau beton. ` 

Pierderile de presiune din conducte se datoresc și formei coturilor ce se 
execută în lungul ţevilor. Execuţia coturilor bruște se evită pe cit posibil. 

Dilatarea conductelor. Conductele lungi supuse la. variaţii de tempera- 

"tură se dilată. 

Cind capetele conductelor sint montate rigid, astfel de dilatări sau com- 
primări le pot distruge. De aceea, conductele drepte cu lungimi mari se 
completează cu compensatoare de dilatare de tipul celor din figura 14.2. 
În STAS 4377-76 sint indicate detaliile necesare construcţiei. compensa- 
toarelor. 

Îmbinarea conductelor. Îmbinarea cu flange. Flanşele sînt elemente 
utilizate aproape exclusiv la îmbinarea tronsoanelor intermediare ale con- 
ductelor. 

Caracteristicile constructive ale flanșelor sint standardizate în funcţie 
de diametrul nominal D, şi de presiunda nominală P,. 

Îmbinările prin sudare cu flanșe plate sînt cele mai frecvente (fig. 14.3, a), 
datorită simplităţii constructive şi a eficienţei economice. Forma lor este 
circulară, eliptică sau pătrată. Flanșele sudate pe fiecare capăt al ţevii se 
îmbină apoi între ele prin şuruburi. Pe suprafețele flanșelor se practică 
2—3 canale triunghiulare care măresc etanșeitatea îmbinării. Astfel de 
îmbinări satisfac condiţiile de rezistență şi etanșare numai în cazul presi- 
unilor reduse. 

Planşele cu prag (fig. 14.3, b) asigură o etanşeitate sporită deoarece pre- 
siunea creată prin stringerea șuruburilor se repartizează pe o suprafaţă 
mai redusă. 

„Îmbinarea cu flanşe cu prag şi canal circular (fig. 14.3, c) 'se utilizează 
la îmbinarea ţevilor cu: regim de presiune ridicată. Pentru sporirea etanșei- 
tăţii în canal se pot introduce garnituri ce se presează pe pragul flanşei pereche. 
Găurile şuruburilor de stringere se practică mai aproape de canalul circular. 
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Fig. 14.3. Îmbinarea conductelor. prin. ange şi prin mure. 


Îmbinarea cu flanşe libere aşezate pe ţeavă presupune răsfringerea cape- , 
telor ţevilor ca în figura 14.3, d. Se aplică în special conductelor din cupru, 
alamă și aluminiu, deoarece răstringerea are rol de garnitură pentru etanşare. 

Îmbinarea prin filetare necesită flanşe cu guler care permit ó lungime 
filetată suficientă pentru asigurarea eianșeităţii necesare. k 

Tuburile se îmbină tot prin,flanșe cînd se execută prin turnare. Flanșele 
se pot executa dintr-o bucată cu capetele tuburilor supuse îmbinării, dar pot 
fi şi separate, executate din acelaşi material sau, din materiale diferite. 

Îmbinări prin mufe. Tuburile folosite pentru transportul fluidelor st pot 
îmbina și prin mufe (fig. 14.3, e): Spațiul- dintre mută și tub se umple cu 
şnur de cinepă imbibat cu gudron peste care se toarnă ciment sau se presează 
un strat de plumb ștemuit (deformat prin batere), 

Îmbinări cu fitinguri şi racorduri. Fitingurile sînt organe simple care fac 
legătura între ţevi sau între tuburi (fig. 14.4 şi 14.5). Îmbinarea cu fitinguri 
asigură: - e j : i - 

— legătura dintre conducte de aceleaşi dimensiuni. (îmbinare): 
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Fig. 14.4. Secţiuni prin diverse fitinguri şi racorauri: 
fitinguri; b — imbinări cu racorduri olandeze (7 — ştut; 2 — pinliță cu filet interior; 3 — pinliţă 
cu filet exterior; 4 — garnitură); e — piuliţă olandeză cu inel conic. 
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Fig. 14.5. Reprezentarea schematică a diferitelor forme uzuale de fitinguri. 


— legătura dintre conducte de diametre diferite; 
— schimbarea direcției de curgere; 


— ramificarea curgerii de la o conductă centrală pe diferite direcții prin 
conducte derivate. 


Forma constructivă à fitingurilor este specifică rolului lor funcțional, 
după cum se poate urmări şi pe figura 14.5. ngi 


Materialele de bază folosite în construcția fitingunior sint fortele malea- 
bile, oțelurile obișnuite și metalele neferoase. 


Cele mai uzuale forme constructive și tipuri de fitinguri sint reprezentate 
schematic în figura 14.5. 


14.4. ARMĂTURI PENTRU COMANDA 
ȘI REGLAREA CIRCULAȚIEI „FLUIDELOR 


Armăturile ‘sînt elemente componente folosite în următoarele scopuri: 

— închiderea (reținerea) şi deschiderea circulaţiei fluidelor; 

— reglarea debitului de curgere a fluidelor; í 

— măsurarea şi controlul unor parametri (presiune, temperatură etc.) 
pentru siguranţa şi protecţia instalaţiilor. 

Armăţuri normale. Organele folosite pentru închidere şi cele pentru regla- 
rea circulaţiei fluidelor se numesc armături normale. 3 

Organul cel mai utilizat pentru comanda circulației fluidelor este pentilul 
sau supapa (fig. 14:6, a, b). Închiderea-deschiderea se obțin prin deplasarea 
liniară a ventilului (supapei), prin înșurubare-deșurubare în cazul ventilu- 


lui din figura 14.6, a, sau prin acționarea directă a tijei supapei în cazul robi- 
netului din figura 14.6, b. i $ 
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Fig. 14.6. Principalele elemente componente ale robinetului cu ventil. ` 


Robinete cu cep. Robinetele cu cep (fig. 14.7) asigură o închidere etanșă 
prin contactul suprafeţelor șlefuite ale cepului cu corpul armăturii. Astfel de 
armături se montează pe conducte cu gaze, la indicatoare de nivel etc. Des- 
chiderea se face prin rotirea cepului prevăzut cu fantă. Se pot construi robi- 
nete cu cep bentru: un singur sens, două sensuri, două sau trei căi de curgere 
(fig. 14.7, b). 

Armături de reglare. Cele mai reprezentative armături cu funcţie de reglaj 
sint robinetele cu ac şi supapele cu clapete sau vane (fig. 14.8) executate în 
diferite variante. Variația debitului de trecere prin conductă este reglată 
prin înșurubarea sau deşurubarea treptată a tijei acului. Astfel, elementele 
de închidere pot asigura o secţiune variabilă orificiului de trecere a fluidului, 
adică se poate regla debitul de trecere prin conductă. B PRANS 

Armături speciale. Grupa armăturilor speciale cuprinde aparatele pentru 
presiune, debit -etc. din interiorul fluidului conductei sau al vaselor, precum 
şi supapele, ventilele sau valvele de siguranţă. ce se montează pe conductele 
sau pe recipientele în care presiunea fluidului variază de la: Pmi la Pmaz-. 
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Fig. 14.7. Robinet cu cep sau cană: 


a — pentru o singură direcție de circulație a puua b — pentru schimbarea direcției de circulație a 
á uidului, Í 
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Fig. 14.8. Armături pen- 
tru reglarea debitului în 
„conducte. 


Este “necesară. protejarea unor -astfel de instalaţii împotriva deteriorării. 
determinate de creșterea presiunii peste valoarea maximă admisihilă. Deoarece, 
eventuală deteriorare „a unor părţi ale instalaţiei ca urmare à` suprapresiunii: 


poate produce accidentarea personalului: de deservire, echiparea instalațiilor 
cu supape de siguranță este obligatorie: 


În: figura 14.9, a este reprezentată secțiunea printr-o supapă de PEE 


cu pirghie şi contragreutate (G). Astfel de supape de siguranță funcţionează 
automat sub acţiunea directă a presiunii. fluidului. De exemplu, dacă presiu- 


nea p din recipient sau din conductă depășește valoarea admisibilă, asupra. 


ventilului' f se creează :o forţă .F'-care, prin intermediul tijei 2, se transmite 


"pirghiei 3, „pe care o dezechilibrează.. În acest caz, ventilul 1. se ridică de 


pe scaun şi permite evacuarea fluidului - pînă scade „presiunea“ ‘in limitele 
valorii de! regim. : 
Un alt tip de armătură pentru sigaranţă şi áratodtið foarte mult utilizat 
este supapa de siguranţă cu arc elicoidal (fig. 14.9, b). =“ 
“Cind. presiunea din conductă. sau din recipientul pe care se montează 
supapa crește astfel încît creează. o forţă mai mare decit cea a arcului, ven- 
tilul se deschide, iar presiunea se restabilește la valoarea »dmisibilă. 


A Sire ` 


Fig. 14.9. Supape de siguranță pentru prevenirea creșterii. presiunii: 

a — supapă cu pirghie și contragreutate; 7 — ventil; 2 — tijă; 3 — pirshi 

b — supapă cu arc elicoidal; 7 — corpul supapei; 2 — şuruburi de reslare; 
3 — ventil; 4 — arc; 5 — suporturile arcului, 
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"EXEMPLU DE CALCUL 


Să se determine masa m necesară pirghiei din figura 14. 9, a pentru menţinerea unei 


4 jR în conductă p < 2,5 MPa, fiind date: a = 20 mm; } = 110 mm; dı = 10 mm 


diametrul orificiului ventilului). 


“Rezolvare: 


Scriindu-se condiţia de echilibru a pirghiei 3 printr-o ecuaţie de moment în raport cu 
articulaţia O, rezultă 


TE pa Puii dap 2 = E, 102+2,5 + 20 = 35,7 N 
! A l 4 l 4 110 
Masa m este: ' 
Fa = mg 
me AE SUL 08,60 kg 
g 9,8 A 
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